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Cap´ıtulo 1
Introduccio´n
1.1 Motivacio´n
1.1.1 Paradigma Energe´tico
De los principales problemas mundiales, el tema de esta disertacio´n esta´ es-
trechamente relacionado con el problema de la energ´ıa, con un enfoque espec´ıfico
en la generacio´n de electricidad con energ´ıa solar. La energ´ıa derivada de procesos
de recuperacio´n natural, como el viento, las mareas y el calor geote´rmico, se conoce
como energ´ıa renovable. En sus diversas formas, la energ´ıa renovable se deriva direc-
tamente del sol o del calor generado en lo profundo de la tierra. Ejemplos de energ´ıa
renovable son la electricidad y el calor generado por energ´ıa solar, eo´lica, mareo-
motriz, hidroele´ctrica, biomasa, recursos geote´rmicos, biocombustibles e hidro´geno
derivado de recursos renovables. Es sorprendente cuando nos damos cuenta de que la
tierra recibe ma´s energ´ıa del sol en solo una hora que la que utiliza la poblacio´n mun-
dial en todo un an˜o. La intensidad de la radiacio´n solar fuera de la atmo´sfera es de
aproximadamente 1,300 W / m2. Cuando la luz del sol pasa a trave´s de la atmo´sfera
terrestre, una porcio´n es dispersada o absorbida por la bruma, las part´ıculas o las
nubes. En un d´ıa despejado en el desierto del suroeste, alrededor del 80% al 90% de
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la radiacio´n solar que ingresa a la atmo´sfera llega al suelo. Me´xico tiene de los mejo-
res recursos solares como se muestra en la figura 1.1 segu´n el laboratorio nacional de
energ´ıa renovables (NREL), el pa´ıs tiene una irradiacio´n promedio anual entre 4.0 y
4.2kWh/m2/d´ıa.Es el tercer pa´ıs de mayor irradiacio´n directa sin embargo no esta
ni en los diez primeros productores de energ´ıa ele´ctrica a trave´s de energ´ıa solar,
segu´n datos de International Renewable Agency (IRENA). Pa´ıses como Alemania
de baja irradiacio´n promedio anual de 2.9 kWh/m2/d´ıa poseen mayor generacio´n
por energ´ıa solar ubica´ndose en el cuarto a nivel mundial.
Figura 1.1: Mapa de irradiacio´n promedio anual Me´xico
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Figura 1.2: Pa´ıses de mayor generacio´n ele´ctrica a trave´s de energ´ıa solar
Las siguientes secciones describira´n varias tecnolog´ıas solares existentes. La
comprensio´n de cada tecnolog´ıa y sus desaf´ıos asociados proporcionara´ una base
adecuada para reconocer las ventajas y desventajas en cada caso de una manera
adecuada.Lo cual permitira´ seleccionar la tecnolog´ıa adecuada que mejor se adapte
a la aplicacio´n requerida para motores Stirling de bajo diferencial de temperatura.
1.1.2 Tecnolog´ıa Fotovoltaica
La energ´ıa fotovoltaica (PV) es probablemente la primera y, en algunos casos,
la u´nica tecnolog´ıa que viene a la mente al discutir el tema de la generacio´n y utili-
zacio´n de la energ´ıa solar. El bloque de construccio´n de la tecnolog´ıa fotovoltaica se
llama una celda solar. Una celda solar es un material semiconductor que convierte
la luz solar directamente en electricidad a trave´s de un proceso electro´nico de es-
tado so´lido[1]. Los mo´dulos fotovoltaicos generalmente se dividen en dos grupos de
silicio monocristalino y policristalino. Un silicio monocristalino, es un cristalino en
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el que la red cristalina de toda la muestra de silicio es continua e ininterrumpida en
los bordes de la muestra, sin l´ımites de grano. Sin embargo, un silicio policristalino
(tambie´n polisilicio o poli-Si) esta´ formado por una serie de cristales ma´s pequen˜os
conocidos como cristalitos. En este contexto, la palabra cristalino se refiere a las
tecnolog´ıas monocristalinas y policristalinas combinadas.No implica partes mo´viles
ni emisiones de ningu´n tipo durante la operacio´n. Estas caracter´ısticas son atractivas
desde el punto de vista operativo, de mantenimiento y ambiental, y han posiciona-
do a la energ´ıa fotovoltaica como la tecnolog´ıa de potencia preferida para muchas
aplicaciones remotas, tanto en el espacio como en tierra.
El PV se invento´ en los Laboratorios Bell en la de´cada de 1950 para alimentar
sate´lites espaciales. Se comercializo´ en la de´cada de 1970 y mostro´ tasas de creci-
miento significativas (30% a 60%) desde mediados de la de´cada de 1990. En 2001, la
produccio´n anual total de todas las empresas de energ´ıa solar fotovoltaica fue de unos
300 MW. En 2017, la capacidad instalada de la industria fotovoltaica solar alcanzo´
384,62089 MW de mo´dulos fotovoltaicos[2], con costos instalados y no subsidiados,
que ahora se acercan a los $ 0.20 / kWh en las mejores aplicaciones mientras que
las tarifas ele´ctricas promedio Los servicios pu´blicos son menos de $ 0.10 / kWh.
En relacio´n con la red ele´ctrica convencional, la electricidad fotovoltaica es de
aproximadamente tres a cinco veces ma´s caro. Sin embargo, PV ahora se esta´ con-
virtiendo en un negocio principal con nombres familiares como BP, GE, Sharp y
Shell[3]. La tecnolog´ıa fotovoltaica ma´s nueva y potencialmente ma´s econo´mica esta´
surgiendo de los programas de investigacio´n y desarrollo en curso de la industria y
el gobierno, y su uso en aplicaciones comerciales y de demostracio´n esta´ comenzan-
do. Aunque el uso creciente podr´ıa ocurrir ma´s ra´pidamente en algunos pa´ıses en
desarrollo, la electricidad fotovoltaica competitiva en la red esta´ probablemente a
diez o veinte an˜os en el mundo desarrollado[2]. El costo promedio de la tecnolog´ıa
fotovoltaica en 2006 fue de aproximadamente $ 7 a $ 10 do´lares por vatio ma´ximo
instalado. Por otro lado, el costo promedio del mo´dulo es de aproximadamente $
4.84 / W, con los precios ma´s bajos de los mo´dulos monocristalinos y policristalinos
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de $ 4.35 / W y $ 4.29 / W, respectivamente[4]. SunPower corporation, l´ıder en la
industria fotovoltaica, informo´ en 2006 que alcanzo´ un 22% de eficiencia a nivel ce-
lular. Actualmente ofrece mo´dulos fotovoltaicos con una eficiencia ma´xima del 18%.
Sin embargo, los efectos clima´ticos, como la acumulacio´n de suciedad y el aumento
de la temperatura, as´ı como el envejecimiento, que causa un aumento gradual de la
conductancia de fuga interna del dispositivo, disminuyen la eficiencia.
1.1.3 Concentradores Fotovoltaicos
La tecnolog´ıa fotovoltaica concentrada (CPV) es diferente de la tecnolog´ıa fo-
tovoltaica esta´ndar, ya que reemplaza la mayor parte del a´rea de celdas fotovoltaicas
con un conjunto de reflectores para reducir los costos. Esta premisa utiliza la teor´ıa
de que los reflectores son ma´s baratos de lo que hubiera sido el PV. Los sistemas de
concentracio´n pueden agregar una capa adicional de complicacio´n: los sistemas con
altas relaciones de concentracio´n (por encima de 5) son eficientes cuando se refleja la
luz solar directa y, por lo tanto, el sistema debe rastrear el sol con precisio´n en todo
momento, lo que agrega complejidad y costo. Debido a la complejidad y el costo de
la o´ptica, los rastreadores y el enfriamiento, la rentabilidad general es mejor cuando
se utilizan las celdas de mayor eficiencia (40%). Por lo tanto, los sistemas de CPV
tienden a usar ce´lulas solares sin silicio, como las GaAs-Ge-GaInP2 de triple unio´n,
que son mucho ma´s caras y ma´s eficientes que las ce´lulas de silicio esta´ndar. Una
clara ventaja de que el CPV tiene frente a un sol “convencional” es el actual cuello
de botella en la industria fotovoltaica debido a la escasez de silicio purificado que
probablemente persistira´ durante varios an˜os.
Un sistema de CPV con una relacio´n de concentracio´n de 500 (o 500 soles)
en general utiliza 1/500 de la superficie de la ce´lula fotovoltaica, al igual que la
fotovoltaica convencional, por lo que el precio de la ce´lula fotovoltaica constituye
un costo menor. Consideracio´n para CPV incluso si se usan ce´lulas caras. Energy
Innovations y SolFocus son dos empresas de nueva creacio´n que esta´n realizando
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grandes esfuerzos en este campo. SolFocus proyecta que el costo de su sistema de
CPV Gen1 sea tan bajo como $ 1 / W dolares a un nivel de produccio´n de 1 GW[5].
Adema´s, se espera que los sistemas SolFocus Gen2 alcancen un 26% de eficiencia y
un costo re´cord menor a $ 0.50 / W.
1.1.4 Agua caliente sanitaria para uso dome´stico
Los calentadores de agua solares dome´sticos pueden ser una forma rentable de
generar agua caliente para hogares residenciales. Los sistemas de calentamiento solar
de agua incluyen un tanque de almacenamiento bien aislado y mo´dulos de colector
solar. Los colectores solares son el componente clave de los sistemas de calefaccio´n
solar, ya que reu´ne la energ´ıa del sol, transforma su radiacio´n en calor y luego
transfiere ese calor al agua, el fluido de transferencia de calor al aire. La energ´ıa
solar te´rmica se puede utilizar en sistemas de calentamiento de agua, calentadores
solares de piscinas y sistemas de calefaccio´n de espacios. Hay tres tipos de colectores
solares:
Colectores de placa plana: Colectores de placa plana esmaltados esta´n aislados,
a prueba de intemperie cajas que contienen una placa absorbente oscura, Fi-
gura 1.3, debajo de uno o ma´s vidrios o Cubiertas de tic (pol´ımero). Colectores
de placa plana sin esmaltar ,utilizados t´ıpicamente para calentamiento de pis-
cinas solares, tienen una placa absorbente oscura, hecha de metal o pol´ımero,
sin una cubierta o recinto.
Colectores solares de tubos de evacuacio´n: Cuentan con filas paralelas de vidrio
transparente tubos. Cada tubo contiene un tubo exterior de vidrio y un tubo
absorbente de metal, que actu´a como un calentador para el tubo y esta´ unido
a una aleta como se muestra en la Figura 1.4 (a). El recubrimiento selectivo de
la aleta absorbe la energ´ıa solar pero inhibe la pe´rdida de calor por radiacio´n.
Estos colectores se utilizan con ma´s frecuencia para las aplicaciones comerciales
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de los Estados Unidos.
Colectores parabo´licos compuestos: abreviados como CPC, son otra familia
de colectores que mejoran la eficiencia de los colectores de tubos evacuados a
trave´s de la o´ptica sin ima´genes[6].
Figura 1.3: Placa absorbente de un colector solar de placa plana
Figura 1.4: a) Vista detallada de un colector solar de tubo al vac´ıo y b) Colector
solar de tubo al vac´ıo t´ıpico.
La Figura 1.4 muestra la vista en seccio´n transversal de un CPC e indica co´mo
el colector puede operar con e´xito en tres condiciones diferentes de luz solar. Los
CPC pueden alcanzar temperaturas cercanas a 232◦C sin seguimiento debido a su
amplio a´ngulo de aceptacio´n.
Todos los colectores solares mencionados tienen componentes simples y pueden
fabricarse mediante procesos relativamente fa´ciles en comparacio´n con los de las
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tecnolog´ıas fotovoltaicas o de pel´ıcula delgada. La figura 1.5 compara la variacio´n
t´ıpica de la eficiencia de los colectores parabo´licos compuestos, de placa at´ıpica, de
tubo evacuado y compuestos frente a la temperatura. Un sistema colector de tubos
de vac´ıo de 25 tubos con un a´rea de colector bruto de 2,6 m2 podr´ıa tener un costo
de alrededor de $ 769 [6].
Figura 1.5: Comparacio´n en cuanto a rendimiento de los colectores caracterizados
para 1000 W/m2
1.1.5 Concentradores de canal parabo´lico
En 1984, la primera de las plantas de energ´ıa solar de concentracio´n comenzo´ a
convertir la energ´ıa solar en electricidad en el desierto de Mojave en California[7, 8].
Era una planta basada en tecnolog´ıa de canalizacio´n solar. Estas plantas son grandes
campos de colectores de un solo eje con forma de reflectores parabo´licos (espejos)
similares a un canal, Figura 1.6. Los colectores esta´n alineados en un eje horizontal
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norte-sur en filas paralelas. Rastrean el sol de este a oeste durante el d´ıa para garan-
tizar que la radiacio´n directa del rayo solar se enfoque continuamente en los tubos
absorbentes que contienen una transferencia de calor. Los tubos receptores suelen ser
meta´licos y esta´n incrustados en un tubo de vidrio evacuado para reducir las pe´rdi-
das de calor. Un recubrimiento especial de alta temperatura reduce adicionalmente
las pe´rdidas de calor por radiacio´n[9]. Los colectores concentran la luz solar de 30 a
60 veces la intensidad normal en el absorbente, calentando el fluido de transferencia
de calor a temperaturas tan altas como 390◦C. Los tubos receptores generalmente
se instalan dentro de un tubo de vidrio evacuado. El vac´ıo proporciona un gran ais-
lamiento te´rmico a temperaturas tan altas. Luego, el fluido de trabajo se bombea a
Figura 1.6: Planta de concentradores solares en California
trave´s de una serie de intercambiadores de calor para producir vapor sobrecalentado
que alimenta un sistema convencional de turbina / generador (ciclo Rankine) para
la produccio´n de electricidad. Tambie´n es posible producir vapor sobrecalentado di-
rectamente mediante colectores solares. Esto obvia el fluido de trabajo intermedio
y tambie´n reduce los costos. Sin embargo, la generacio´n directa de vapor au´n se
encuentra en la etapa de prototipo y se requiere ma´s investigacio´n para resolver los
problemas termo-meca´nicos relacionados con las presiones de trabajo por encima de
Cap´ıtulo 1. Introduccio´n 10
100 bar y la presencia de un fluido de dos fases en los tubos receptores[9, 10, 11].
La canalizacio´n parabo´lica solar es actualmente la tecnolog´ıa solar-te´rmica-ele´ctrica
ma´s probada debido a la operacio´n exitosa de nueve grandes plantas de energ´ıa solar
a escala comercial con taman˜os que van desde 14 a 90 MW. Originalmente disen˜ados
para funcionar solo con energ´ıa solar, actualmente se combinan con plantas alimenta-
das con combustibles fo´siles para complementar la entrada solar durante los per´ıodos
de baja radiacio´n solar. La eficiencia de una planta de energ´ıa solar te´rmica es el
producto de la eficiencia del colector, las eficiencias asociadas con la transferencia
de calor al ciclo de vapor y la eficiencia del ciclo de vapor. La eficiencia del colector
depende del a´ngulo de incidencia de la luz solar y la temperatura en el tubo del
absorbente, y puede alcanzar valores de hasta el 75%. Las pe´rdidas te´rmicas suelen
ser inferiores al 10%. En total, las plantas de energ´ıa termosolar pueden alcanzar
una eficiencia anual de alrededor del 15% con un factor de capacidad de alrededor
del 55%[9, 7].
El factor de capacidad de una planta de energ´ıa es la relacio´n entre la produc-
cio´n real de una planta de energ´ıa durante un per´ıodo de tiempo, y su produccio´n
si ha funcionado a plena capacidad durante ese per´ıodo de tiempo. Esto se calcula
sumando la energ´ıa total que la planta produjo y dividie´ndola por la energ´ıa que
habr´ıa producido a plena capacidad. Hay dos razones principales por las que una
planta tendr´ıa un factor de capacidad inferior al 100%. La primera razo´n es que
estuvo fuera de servicio u operando a una salida reducida durante parte del tiempo
debido a fallas en el equipo o mantenimiento de rutina. Esto representa la mayor par-
te de la capacidad no utilizada de las plantas de energ´ıa de carga base. Las plantas
de carga base tienen los costos ma´s bajos por unidad de electricidad, ya que esta´n
disen˜adas para brindar la ma´xima eficiencia y se operan de manera continua con
un alto rendimiento. Las plantas geote´rmicas, las plantas nucleares, las plantas de
carbo´n y las plantas de biomasa que queman material so´lido casi siempre funcionan
como plantas de carga base. La segunda razo´n es que la produccio´n se reduce porque
la electricidad no es necesaria o porque el precio de la electricidad es demasiado bajo
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para que la produccio´n sea econo´mica. Esto representa la mayor parte de la capaci-
dad no utilizada de las centrales ele´ctricas de pico. Las plantas en horas pico pueden
operar solo unas pocas horas por an˜o o hasta varias horas por d´ıa. Su electricidad es
relativamente cara. Es antiecono´mico, incluso inu´til, hacer que una planta de energ´ıa
pico sea tan eficiente como una planta de carga base porque no operan lo suficiente
para pagar el costo adicional del equipo, y quiza´s no lo suficiente para compensar la
energ´ıa incorporada de los componentes adicionales.
Cuando se trata de energ´ıa solar, energ´ıa eo´lica e hidroelectricidad, hay una
tercera razo´n o capacidad no utilizada. La planta puede ser capaz de producir elec-
tricidad, pero su combustible, el viento, la luz solar o el agua pueden no estar dis-
ponibles. La produccio´n de una planta hidroele´ctrica tambie´n puede verse afectada
por los requisitos para evitar que el nivel del agua suba o baje demasiado y para
proporcionar agua para la descarga corriente abajo. Sin embargo, las plantas sola-
res, eo´licas e hidroele´ctricas tienen factores de alta disponibilidad, por lo que cuando
tienen combustible disponible, casi siempre pueden producir electricidad.
1.1.6 Torres Solares
Las torres de energ´ıa solar son comercialmente menos maduras que los sistemas
de cilindros parabo´licos. En los u´ltimos 25 an˜os, se han probado diversos sistemas
experimentales y de componentes en todo el mundo (Rusia, Italia, Espan˜a, Japo´n,
Estados Unidos y Francia) con potencias de salida que van de 0,5 a 10 MW[9, 10,
11, 12]. En una planta de torre de energ´ıa solar, que se muestra en la Figura 1.7, se
instalan alrededor de una torre de cientos a miles de espejos de seguimiento solar de
dos ejes llamados heliostatos, que pueden ser tan altos como un edificio de cincuenta
pisos, donde enfocan la luz solar con concentraciones que var´ıan De 100 a 10.000 soles.
Varias combinaciones de fluidos de transferencia de calor, como vapor, aire, sodio
l´ıquido o sal de nitrato fundido, se usan generalmente para transportar el calor desde
el absorbedor, que se encuentra en la parte superior de la torre, hasta un generador de
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vapor donde se produce vapor sobrecalentado para conducir un sistema de turbina /
generador de ciclo de Rankine convencional. Los medios de almacenamiento te´rmico
como agua / vapor, nitrato sal / agua, sodio, aceite / roca y cera´mica se pueden
integrar fa´cilmente con este tipo de sistemas solares para aumentar el factor de
capacidad anual, que es aproximadamente el 25% sin almacenamiento te´rmico, y
para mejorar la estabilizacio´n de la potencia de salida a trave´s de fluctuaciones
en la intensidad solar hasta que la energ´ıa almacenada se agota. En una torre de
energ´ıa solar de sal fundida, la sal l´ıquida a 290◦C se bombea desde un tanque de
almacenamiento ”fr´ıo.a trave´s del absorbente, donde se calienta a 565◦C y luego a
un tanque c¸aliente”para el almacenamiento[13, 14].
Figura 1.7: Planta de torre solar en el desierto de Mojave, California.
En el lado negativo, las torres de energ´ıa solar deben aprovechar las economı´as
de escala y solo pueden construirse de manera rentable en unidades de 50 o 100 MW.
Adema´s, requieren la mayor cantidad de espacio por unidad de energ´ıa producida en
comparacio´n con cualquier energ´ıa solar concentrada Tecnolog´ıa (CSP). La eficiencia
de una turbina / generador de vapor con energ´ıa solar utilizada en el concepto de
torre de potencia es una funcio´n cr´ıtica de la temperatura del absorbente, que esta´
influenciada no solo por la energ´ıa incidente sino tambie´n por varios factores, entre
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ellos el rendimiento o´ptico del heliostato, la limpieza del espejo, La precisio´n del
sistema de seguimiento, y los efectos del viento.
Las plantas de torre de energ´ıa solar se pueden combinar con plantas conven-
cionales de combustibles fo´siles. Muchas opciones son posibles con las plantas de
ciclo combinado de gas natural y de carbo´n o de petro´leo. En las plantas h´ıbridas, la
energ´ıa solar se puede utilizar para reducir el uso de combustibles fo´siles o aumentar
la potencia de entrada a la turbina de vapor.
Los dos sistemas de torres de energ´ıa solar que se construyeron en los Estados
Unidos, como plantas de demostracio´n, se llamaron Solar One (1982-1988) y Solar
Two (1995-1999). Las unidades funcionaron con e´xito, pero fueron retiradas despue´s
del per´ıodo de demostracio´n. Aunque los nuevos sistemas de torres de energ´ıa no se
esta´n buscando activamente en los EE. UU., En Espan˜a se esta´ construyendo una
nueva torre de energ´ıa solar, conocida como Solar Tres [15]. Es una planta de 17
MWe con 15 horas de almacenamiento de energ´ıa te´rmica y un estimado de 6500
horas de operacio´n por an˜o (es decir, 74% de factor de capacidad).
1.1.7 Sistemas solares de disco parabo´lico-motor
Stirling
En la Figura 1.8 se muestra una foto de un sistema de motor de plato solar
propiedad y operado por Stirling Energy Systems. Dicho sistema puede usarse para
generar electricidad en el rango de 10000 kW. La forma ideal del concentrador es
un paraboloide de revolucio´n que concentra la luz solar en el foco del paraboloide.
La relacio´n de concentracio´n suele ser superior a 2000 y, por lo tanto, la Figura 1.8:
Sistema Solar Dish-Stirling. Imagen cortes´ıa de Stirling Energy Systems (SES). El
concentrador debe rastrear el sol en dos ejes. El seguimiento en dos ejes se realiza en
el seguimiento de elevacio´n de azimut o el seguimiento polar[9]. En el seguimiento
de elevacio´n de azimut, utilizado para sistemas ma´s grandes, el plato gira en un
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plano paralelo a la tierra (acimut) y en otro plano perpendicular a e´l (elevacio´n).
En el me´todo de seguimiento polar, utilizado para los sistemas ma´s pequen˜os, el
colector gira alrededor de un eje al eje de rotacio´n de la Tierra. El colector gira a
Figura 1.8: Planta de torre solar en el desierto de Mojave, California.
una velocidad constante de ±15 ◦/ h para coincidir con la velocidad de rotacio´n de la
tierra. El otro eje de rotacio´n, el eje de declinacio´n, es perpendicular al eje polar. El
movimiento alrededor de este eje ocurre lentamente y var´ıa segu´n ±23.5◦C durante
un an˜o. El seguimiento se debe realizar con un alto grado de precisio´n para lograr
una alta eficiencia. En el foco hay un receptor que se calienta a ma´s de 700◦C. El
calor absorbido impulsa un motor te´rmico que convierte el calor en energ´ıa motriz
y acciona un generador para producir electricidad[9, 16].La eficiencia de conversio´n
de energ´ıa solar a ele´ctrica de los sistemas de motor de plato puede llegar al 30%,
con un gran potencial para un despliegue de bajo costo. Por el momento, los costos
de generacio´n de electricidad de estos sistemas son mucho ma´s altos que los de las
plantas de energ´ıa de canal o de torre, Tabla 1.1. Una serie de prototipos de sistemas
de motor de plato esta´n operando actualmente en Nevada, Arizona, Colorado y
Espan˜a. Se han establecido altos niveles de rendimiento; la durabilidad au´n no se
ha demostrado, aunque algunos sistemas han funcionado durante ma´s de 10.000
horas[16, 17, 18].
Se han considerado varios ciclos termodina´micos para los sistemas parabo´lico-
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motor Stirling. Los ciclos Stirling y Brayton (turbina de gas) abiertos han mostrado
los mejores rendimientos hasta la fecha. Los motores Stirling tienen un potencial de
alta eficiencia y el calentamiento externo los hace fa´cilmente adaptables a los platos
solares. Los motores Stirling modernos y de alto rendimiento utilizan gas de traba-
jo de hidro´geno o helio a temperaturas de ma´s de 700◦C y presiones de hasta 200
bar, lo que da como resultado un rendimiento de conversio´n te´rmico a ele´ctrico de
aproximadamente el 40%. La principal desventaja de estos tipos de motores es su
costo de fabricacio´n, principalmente determinado por los materiales utilizados para
el intercambiador de calor del lado caliente (acero inoxidable, aleaciones de alta tem-
peratura o materiales cera´micos) y por el disen˜o del sistema de enfriamiento. En un
sistema de plato Brayton, el calor solar se utiliza para reemplazar o complementar
el combustible en la entrada de la turbina de gas. Los disen˜os actuales incluyen re-
laciones de presio´n de aproximadamente 2.5, temperaturas de entrada de la turbina
de aproximadamente 850◦C y recuperacio´n de calor residual, con eficiencias pronos-
ticadas de ma´s del 30%. Los sistemas Dish-Brayton au´n se encuentran en una etapa
temprana de desarrollo.
1.2 Antecedentes
La falta de acceso universal y democra´tico a las fuentes modernas de energ´ıa es
una de las limitantes fundamentales para el desarrollo. La degradacio´n ambiental por
causas antropoge´nicas y el imperativo de satisfacer los requerimientos energe´ticos
del desarrollo, agudizan la necesidad de tecnolog´ıas econo´micamente viables para
acceder a las fuentes renovables de energ´ıa.
Los motores de aire, inventados en 1807, proporcionan una alternativa tec-
nolo´gica viable para la generacio´n de potencia debido a su simplicidad meca´nica y
su flexibilidad en los requerimientos de la fuente de energ´ıa. En 1816 James y Robert
Stirling incluyen el regenerador en el ciclo de aire resultando en la patente del motor
Stirling. Otros motores de combustio´n externa siguiendo el ciclo de Ericsson tambie´n
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han sido construidos.
La tecnolog´ıa Stirling es la que ha demostrado hasta el momento rendimien-
tos termodina´micos y meca´nicos competitivos en instalaciones experimentales para
la produccio´n de trabajo, energ´ıa ele´ctrica y la cogeneracio´n de calor a partir del
sol, la biomasa y de combustibles fo´siles[19]. Esta tecnolog´ıa se ha aplicado para
energizar pequen˜os distritos, viviendas independientes[20], el bombeo de agua en
instalaciones rurales, medios de transporte mar´ıtimo y terrestre[21]. La tecnolog´ıa
Stirling se utiliza con mayor frecuencia en ciertos nichos de mercado como la explora-
cio´n aeroespacial[22]. El refrigerador Stirling se utiliza ampliamente en aplicaciones
crioge´nicas[23].
Esta l´ınea de investigacio´n ha sido un tema de curiosidad desde sus primeros
d´ıas.La mayor´ıa de las disertaciones se concentran en las configuraciones cla´sicas:
Alfa, Beta y Gamma. El potencial para demostrar altas eficiencias de ciclo, junto
con el desaf´ıo de producir un me´todo meca´nico duradero para aprovechar su energ´ıa,
ha dado como resultado que literalmente miles de disen˜os de motores Stirling hayan
encontrado su camino en la literatura te´cnica y de patentes. Aunque el motor Stirling
se invento´ en 1816, sin embargo, la teor´ıa del disen˜o para modelar este tipo de motor
se logro´ aproximadamente 55 an˜os ma´s tarde por un ingeniero alema´n ”Prof. Gustav
Schmidt”. El ana´lisis de Schmidt hizo tantos supuestos termodina´micos para lograr la
optimizacio´n del motor Stirling. Este ana´lisis se basa en el ciclo isote´rmico cla´sico[24],
que permitir variaciones de volumen sinusoidales, es una forma ligeramente ma´s
realista del ciclo ideal de Stirling. Todo el gas en el espacio de exposicio´n se mantiene
a la temperatura de la fuente de calor, y todo el gas en el espacio de compresio´n
se mantiene a la temperatura del disipador de calor porque se suponen coeficientes
de transferencia de calor infinitos. Tambie´n se supone una regeneracio´n perfecta (es
decir, la temperatura del gas local es igual a la temperatura de la pared local en el
regenerador, y no hay conduccio´n de calor axial). Toda la entrada de calor al ciclo
isote´rmico ocurre en el espacio de expansio´n, y toda la salida de calor ocurre en el
espacio de compresio´n.
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Urieli y Berchowitz tambie´n desarrollaron procedimientos termodina´micos pa-
ra modelar un motor Stirling que llamaron ana´lisis adiaba´tico[25, 26], es un ana´lisis
nodal riguroso que considera las ecuaciones completas de conservacio´n al retener la
energ´ıa cine´tica y los efectos de inercia del gas. Las caracter´ısticas salientes consisten
en (1) aproximacio´n por partes, es decir, discretizar el motor en volu´menes de control
de varios taman˜os y formas; (2) convertir las ecuaciones diferenciales parciales en un
sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias mediante la transformacio´n de todos
los diferenciales en cocientes de diferencia, excepto la variable de tiempo; y (3) resol-
ver estas ecuaciones diferenciales ordinarias utilizando el me´todo de Runge-Kutta de
cuarto orden con una condicio´n inicial estacionaria. Se presentan los resultados de la
simulacio´n del motor de prueba hipote´tico. Estos incluyen la eficiencia y la potencia
indicada frente a la velocidad de rotacio´n utilizando aire, helio e hidro´geno como
gas de trabajo. Los resultados muestran el comportamiento detallado del fluido de
trabajo segu´n lo influenciado por los diversos para´metros de la ma´quina y las pro-
piedades del fluido de trabajo, y como tal, ayudan a proporcionar una nueva visio´n
del comportamiento complejo de la ma´quina de ciclo de Striling.
Martini et al. desarrollaron un modelo isote´rmico de segundo orden[24].En su
ana´lisis, se supuso que las temperaturas del gas dependientes del tiempo en los
espacios de expansio´n y compresio´n de un motor Stirling real se pueden expresar
como temperaturas efectivas promediadas en el tiempo. La temperatura efectiva del
gas caliente sera´ menor que la temperatura del calentador y la temperatura efectiva
del gas fr´ıo sera´ mayor que la temperatura ma´s fr´ıa. Estas temperaturas se derivaron
de los coeficientes de transferencia de calor calculados tanto en el calentador de gas
como en el enfriador de gas, as´ı como a partir del requerimiento de calor calculado. Se
necesita un procedimiento iterativo como lo describe el autor con gran detalle[27].
Para validar el modelo, se aplico´ el co´digo a dos motores de referencia, GPU-3
y 4L23, ambos de General Motors (GM). Cuando se compararon con los valores
experimentales para la GPU-3 y los valores pronosticados por GM para el 4L23, se
encontro´ que la potencia y la eficiencia calculadas de Martini esta´n dentro de las
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bandas de error del 20%, si no se utiliza un factor de correccio´n para la resistencia
al flujo, una mejora considerable (reduccio´n de las bandas de error a la mitad) se
pueden hacer si (1) se aplica un factor de correccio´n de aproximadamente 2.9 a los
coeficientes de resistencia al flujo, o (2) los coeficientes de transferencia de calor
calculados se ajustan por un factor de 0.8.
Los autores anteriores describen como postular el modelo para la parametri-
zacio´n de motores Stirling, los mismo se pueden aplicar a cualquier configuracio´n
del mismo ya sea Alpha, Beta o Gamma. Siendo las bases para el disen˜o de estos
motores. A continuacio´n se presentara´n investigaciones correspondientes al estudio
de este trabajo. Los motores Stirling utilizados para aplicaciones de bajo diferencial
de temperatura no han sido aplicaciones muy utilizadas, sin embargo en los u´ltimos
an˜os ha crecido el intere´s por esta aplicacio´n, con el objetivo de uso dome´stico, apli-
caciones de calor residual y sistemas descentralizados de generacio´n de energ´ıa. Las
principales fuentes que se aplican para estos motores ha sido biomasa, energ´ıa solar
y calor residual.
Andreas Wagner en 2008[28] describe los me´todos de ca´lculo mas importantes
para el ana´lisis y disen˜o de motores Stirling tipo Gamma en los u´ltimos 60 an˜os.
Me´todos simples de orden cero como el de West y Beale, se utilizan para describir el
proceso y obtener primeros valores de referencia de eficiencia y rendimiento. Me´todos
de primer y segundo orden como el del Schmidt para un modelo adiaba´tico ideal y
modelo de flujo cuasi estable. Se describen en detalle y se optimizan para el motor
Stirling,con un co´digo de programa informa´tico cuasi estable generado, la variacio´n
de para´metros se utiliza para obtener una impresio´n de la dependencia del rendi-
miento y la eficiencia en la variacio´n de los datos de la geometr´ıa de los para´metros
y las condiciones de contorno.El comportamiento del motor Stirling de configuracio´n
Gamma se analiza en detalle tanto experimentalmente como en teor´ıa: se considera
que esto es u´nico. Con el modelo de flujo cuasi estable modificado, se encuentra un
me´todo que es capaz de predecir el rendimiento del proceso con una mayor precisio´n
que la que se puede hacer con cualquier otro me´todo de ca´lculo. Este me´todo puede
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modificarse fa´cilmente para adaptarse a otro motor Stirling.
S. Alfarawi et al. desarollaron un modelo termodina´mico mejorado para la si-
mulacio´n de un motor Stirling tipo Gamma basado en la reconfiguracio´n del ana´lisis
adiaba´tico no ideal[29].El modelo desarrollado fue validado contra medidas experi-
mentales en el prototipo de motor Stirling (ST05 CNC), disponible en la Universidad
de Birmingham.Se encontro´ un buen acuerdo entre el modelo y el experimento para
predecir la potencia indicada, la potencia del eje y la eficiencia te´rmica en diferentes
condiciones de operacio´n. Se llevo´ a cabo un estudio parame´trico para investigar
el efecto del a´ngulo de fase, el tipo de gas, el tipo de matriz del regenerador y el
volumen muerto en el rendimiento del motor.Tambie´n se presento´ la posibilidad de
utilizar la energ´ıa fr´ıa almacenada de LN2 para maximizar la potencia del eje. Los
resultados mostraron que la potencia del eje se puede mejorar significativamente en
un 49% para el helio y en un 35% para el nitro´geno cuando la temperatura de enfria-
miento se reduce a -50◦C, mientras que la temperatura de calentamiento permanece
constante a 650 C.
Artin Der Minassians discute el disen˜o, la fabricacio´n y la prueba de un prototi-
po de motor Stirling de pisto´n libre monofa´sico para bajo diferencial de temperatura[30].
Este prototipo de baja potencia esta´ disen˜ado y fabricado como un banco de pruebas
para proporcionar una comprensio´n clara del funcionamiento del ciclo de Stirling,
para identificar los componentes clave y las principales causas de irreversibilidad, y
para verificar los modelos teo´ricos correspondientes. Como componente, se plantea
el disen˜o de un subsistema de pisto´n desplazador de muy baja pe´rdida por resonan-
cia meca´nica.En este prototipo, el pisto´n de potencia no esta´ unido meca´nicamente
al pisto´n del desplazador y forma un subsistema de resonancia masa-resorte con el
resorte de gas de la ca´mara del motor y tiene una frecuencia de resonancia igual a la
del desplazador. El prototipo del motor fabricado se probo´ con e´xito y los resultados
experimentales se presentan y discuten.Los resultados experimentales se presentan y
comparan con los ca´lculos de disen˜o. Las evaluaciones experimentales confirman los
modelos para la friccio´n de flujo y la disipacio´n de histe´resis de los resortes de gas.
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Se revela que la pe´rdida por histe´resis de los resortes de gas es un feno´meno impor-
tante de disipacio´n en los motores Stirling de baja presio´n y baja potencia, y debe
abordarse con cuidado durante el disen˜o, ya que puede dificultar el funcionamiento
del motor. Un ana´lisis ma´s detallado muestra que la disipacio´n de la histe´resis del
gas puede reducirse dra´sticamente aumentando el nu´mero de fases en un sistema con
un pequen˜o compromiso sobre la frecuencia de operacio´n y, por lo tanto, la potencia
de salida. Adema´s, se muestra que para un nu´mero par de fases, la mitad de los pis-
tones podr´ıan eliminarse utilizando un inversor. Al introducir un inversor al sistema
fabricado, el sistema demuestra su capacidad de autoencendido en el modo de motor
y valida las expresiones derivadas para calcular la temperatura de arranque.
Mike He [31] discute el disen˜o, la fabricacio´n y la prueba de un motor Stirling
como el componente clave en un sistema ele´ctrico termosolar. En particular, el di-
sen˜o aborda el diferencial de baja temperatura que se puede lograr con energ´ıa solar
distribuida con bajos ı´ndices de concentracio´n y para que el bajo costo sea compe-
titivo en el espacio energe´tico. La disertacio´n abarca el disen˜o, la fabricacio´n y la
prueba de un motor Stirling de 2,5kW con una eficiencia te´rmica-meca´nica predicha
del 20%, que representa el 60% de la eficiencia de Carnot, operando entre 180◦C y
30◦C. Las opciones de disen˜o y el proceso de los componentes principales del motor
se discuten en detalle, incluidos los intercambiadores de calor, el regenerador, los
pistones , alternador, proceso de modelado, simulacio´n y optimizacio´n en el disen˜o
del motor. Finalmente, la investigacio´n cubre el montaje y las pruebas experimen-
tales que validan el disen˜o en te´rminos de rendimiento del intercambiador de calor,
pe´rdidas, cinema´tica y trabajo de ciclo.
Ninguno de los autores anteriores expone una descripcio´n fundamentada de
como postular el disen˜o y manufactura de un motor Stirling de configuracio´n tipo
Gamma de bajo diferencial de temperatura, que genere electricidad mediante energ´ıa
solar te´rmica. Este trabajo esta dirigido al estudio del disen˜o y manufactura del mo-
tor en cuestio´n , con el objetivo de obtener resultados experimentales que permitan
validar el comportamiento del mismo, y con esto comprender como realizar mejoras
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al funcionamiento del motor.
1.3 Hipo´tesis
Es posible disen˜ar y manufacturar un motor Stirling de configuracio´n Gam-
ma que trabaje con bajo diferencial de temperatura suministrado por energ´ıa solar
te´rmica, que permita obtener una metodolog´ıa de disen˜o de estos convertidores pri-
marios para la generacio´n ele´ctrica con una eficiencia de ma´s del 10% y potencia
ma´xima de salida de 2,5 kW.
1.4 Objetivos
1.4.1 Objetivo General
Disen˜ar y manufacturar un motor Stirling configuracio´n Gamma de bajo di-
ferencial de temperatura que permita obtener una metodolog´ıa de disen˜o de estos
convertidores primarios, permitiendo evaluar el impacto que tienen los para´metros
de disen˜o termodina´micos y las condiciones de operacio´n en el desempen˜o del motor.
1.4.2 Objetivo Espec´ıficos
Analizar los Antecedentes sobre el motor Stirling de configuracio´n Gamma
para poder postular de forma adecuada el disen˜o del mismo.
Postular el modelo termodina´mico.
Disen˜o del meca´nico del motor.
Manufactura del prototipo.
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Definir los para´metros claves de disen˜o termodina´mico del motor y co´mo e´sto-
sinfluyen en el desempen˜o del ciclo.
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2.1 Ciclos de Gas con Fuentes de Calor
Externa
Los convertidores primarios de ciclo de gas con fuente de calor externa cons-
tituyen la familia de motores que utiliza una fuente externa de calor y un fluido
de trabajo monofa´sico en estado gaseoso. Histo´ricamente estas ma´quinas se conocen
como motores de aire. Desde el siglo XVII brindan una alternativa viable para la
generacio´n de energ´ıa. En su simplicidad tecnolo´gica aventajan a las tecnolog´ıas de
ciclos de vapor.
La mayor´ıa de los motores de gas con fuente de calor externa (MOFEX) se en-
cuentran todav´ıa en la fase ba´sica de investigacio´n. Los resultados ma´s avanzados se
concentran en las configuraciones cla´sicas del motor Stirling: Alfa, Beta y Gamma.
En el mercado existen distintas soluciones con tecnolog´ıa Stirling para aplicacio-
nes solar te´rmicas y de cogeneracio´n a costos competitivos de la energ´ıa. El costo
de la capacidad instalada de generacio´n de estas aplicaciones sigue siendo entre 2-
10EUR/W[32]. A continuacio´n se presentan los diferentes motores de esta familia y
se compara su desarrollo tecnolo´gico.
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2.1.1 Motores Stirling
Desde 1816 a la fecha se han desarrollado muchos motores Stirling. Junto con
el ciclo Ericsson teo´ricamente pueden convertir calor en energ´ıa meca´nica a la efi-
ciencia de Carnot. Los mejores motores Stirling muestran eficiencias del 30% al 40%
con temperaturas de trabajo de 923-1073 K, y velocidades de trabajo en un rango
de 2000 a 4000 rpm. Sus capacidades normalmente van de menos de un 1W hasta un
1MW de potencia. Los motores de accionamiento cinema´ticos son ma´s grandes por
lo general, con una potencia nominal de 1-500kW ele´ctrico. Normalmente la potencia
nominal de las variantes a pisto´n libre oscila entre 1-25kW, lo que las hace atractivas
para aplicaciones de pequen˜a y micro escala. Hoy existen en el mercado muchos sis-
temas de cogeneracio´n con motores Stirling, el l´ıder del mercado es Cleanergy con las
diferentes variantes de su modelo de motor Stirling SOLO. Muchos de los sistemas
de cogeneracio´n Stirling esta´n disen˜ados para utilizar fuentes renovables de energ´ıa,
incluyendo combinaciones h´ıbridas de sistemas de energ´ıa solar y combustible. Las
potencias de los sistemas con cogeneracio´n esta´n normalmente entre 1-9kW de elec-
tricidad y 7-26kW de energ´ıa te´rmica[32]. Los intervalos de eficiencia de conversio´n
de energ´ıa ele´ctrica esta´n entre 12% y 28%, y la eficiencia de la cogeneracio´n puede
ser tan alta como 95% en algunas aplicaciones para energizar edificaciones[33]. El
costo de la instalacio´n de estos sistemas esta´ entre 1300 y 10000 EUR/kWe y los
costos de mantenimiento son alrededor de 0,013 USD/kWh.
En el pasado han existido intentos exitosos de aplicar la tecnolog´ıa Stirling
en el transporte mar´ıtimo y terrestre[34]. Entre las aplicaciones ma´s connotadas se
encuentra un modelo de submarino nuclear de la marina Finlandesa y el proyecto
de la NASA, que en 1986, desarrollo´ un motor Stirling y lo instalo´ en un “Chevrolet
Celebrity” con resultados competitivos frente a los motores convencionales[35].Las
aplicaciones solar te´rmicas Stirling para generar electricidad, por lo general tienen
una potencia nominal entre 1-100kWe. Ericsson en 1870 construyo´ la primera ma´qui-
na Stirling de fuente solar. A partir de esta se han ido desarrollando por varios inves-
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tigadores, aplicando colectores solares parabo´licos, ventanas de cuarzo transparente,
concentradores solares y tecnolog´ıas solares de plato (Solar dish/engine technology)
entre los avances fundamentales en el campo[36]. La mayor´ıa de los Stirling solares
modernos se energizan con concentradores, por lo general platos parabo´licos. Algu-
nos trabajan con presiones de llenado de hasta 200bar y con helio o hidro´geno como
fluido de trabajo. En la literatura esta´n reportadas eficiencias de conversio´n de elec-
tricidad de hasta el 40%. Las temperaturas de trabajo esta´n alrededor de 1000K.
La mayor´ıa de los motores reportados todav´ıa esta´n en la fase de prototipos expe-
rimentales y tienen eficiencias de conversio´n de energ´ıa ele´ctrica en torno al 26% y
rangos de potencia ele´ctricas entre 20 - 50kW. Otra variante de la tecnolog´ıa Stirling
son los motores de bajo diferencial te´rmico (MBDT). El objetivo de esta tecnolog´ıa
consiste en aprovechar en las ma´quinas muy pequen˜as diferencias de temperatura
para producir trabajo. Las eficiencias son necesariamente bajas, y se han logrado
construir para utilizar 0,5◦C de diferencia entre la fuente y el sumidero. Ya existen
en el mercado aplicaciones como el “Epiphany One Puck”. Esta aplicacio´n carga
aparatos mo´viles de comunicacio´n y computacio´n utilizando el gradiente te´rmico en-
tre el ambiente y una taza de cafe´, o el que existe entre el ambiente y una fuente
fr´ıa como un vaso de agua helada. Un gran avance en la tecnolog´ıa MBDT podr´ıa
revolucionar la industria energe´tica.
2.1.2 Motores Termoacu´sticos
Los motores termoacu´sticos utilizan calor para generar energ´ıa acu´stica, que
a su vez se puede convertir en energ´ıa ele´ctrica por medio de un alternador lineal
vibratorio como un altavoz. En general, los motores termoacu´sticos se pueden dividir
en las ondas estacionarias y los de ondas viajantes. Estos dos tipos de dispositivos
termoacu´sticos se pueden dividir en dos clases termodina´micas, un motor, y una
bomba de calor. El primer motor crea trabajo utilizando una fuente de calor, mien-
tras que la bomba de calor mueve el calor de un espacio fr´ıo a otro caliente mediante
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el trabajo. En comparacio´n con los refrigeradores de vapor, los refrigeradores termo-
acu´stico no tienen to´xicos refrigerante. Adema´s tienen pocas o ninguna las partes
mo´viles por lo tanto, no requieren de sellado dina´mico o lubricacio´n. Esencialmente
estos motores son ligeros por lo que son ideales para las condiciones extremas como
las de las aplicaciones aeroespaciales.
Varios investigadores han desarrollado estos motores con e´xito. Backhaus et
al. ha logrado eficiencias de conversio´n a potencia acu´stica entre el 21-30% en un
dispositivo de 1kW[37]; otros como Petach et al. han desarrollado el primer gene-
rador termoacu´stico funcional con una eficiencia total del sistema de hasta el 18%
[37]. Otra aplicacio´n de esta tecnolog´ıa esta´ en el aprovechamiento del calor residual
de los “flares” en las plataformas petroleras para impulsar grandes refrigeradores
termoacou´sticos. Estos refrigeradores permiten licuar el gas natural para su trans-
portacio´n[38]. Otro ejemplo de aplicacio´n es el proyecto SCORE que ha desarrollado
un motor termoacu´stico de bajo costo ( menor a 30 USD por unidad), este consiste
en una unidad de cogeneracio´n a pequen˜a escala con una eficiencia del 3,2% para la
generacio´n de electricidad y el 25% para la produccio´n de calor para cocinar[38].
2.1.3 Motores de tubo de pulsos
El concepto del Motor de Tubo de Pulso (MTP) fue presentado por Organ en
el 2007[39]. E´ste ha sido estudiado nume´rica y experimentalmente por Hamaguchi
et al.[40]. En el 2009 Yoshida et al. midio´ el flujo de trabajo en un motor de tubo de
pulso, y mostraron que pod´ıan ser clasificados en el grupo de motores termoacu´sticos
de onda estacionaria[41]. En el 2012 Moldenhauer et al. profundizo´ en los estudios
nume´ricos y experimentales del MTP, sus resultados indicaron potencias y eficiencias
en el orden de 6W y 8%[42]. Estos resultados refuerzan el potencial del MTP para
aplicaciones de recuperacio´n de calor de baja temperatura.
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2.1.4 Motores Ericsson
Los motores Ericsson son un caso especial del ciclo de la turbina de gas. El
motor inicialmente construido por Joule era una versio´n simplificada, sin el recu-
perador, del construido anteriormente por Ericsson en 1833. Este motor dispone de
un regenerador o recuperador de calor, puede funcionar en ciclo abierto o cerrado
y la expansio´n y la compresio´n se producen simulta´neamente en las caras opuestas
del pisto´n. Estos motores tienen como ventaja sobre los Stirling, que el volumen
de gas de sus intercambiadores de calor no genera espacio muerto. Existen estudios
nume´ricamente con unidades de micro-cogeneracio´n presentado resultados satisfac-
torios con motores de potencia ele´ctrica de 11kW y que producen 13,2 kW de energ´ıa
te´rmica u´til.
2.1.5 Motores de Lag Te´rmico
El Motor de Lag Te´rmico fue inventado por Tailer en 1993[43]. Este motor es
un concepto elegantemente simple para un motor de combustio´n externa con una sola
parte mo´vil, el pisto´n. Los principios de funcionamiento de este motor todav´ıa no se
conocen bien. Las primeras mediciones presentando diagramas de presio´n volumen
de un MLT como el de Tailer se publicaron en el 2013[32]. Los motores, construidos
hasta hoy, muestran un bajo desempen˜o. Los resultados de investigaciones presen-
tadas en este trabajo muestran que hay espacio de mejora. Los resultados muestran
eficiencias superiores al 10% y densidades de potencia competitivas, utilizando aire
a una presio´n de llenado de 1bar y 300◦C en la temperatura de la fuente te´rmi-
ca. La simplicidad meca´nica del MLT hace que sea una tecnolog´ıa atractiva para
aplicaciones solares o de recuperacio´n de calor residual.
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2.1.6 Comparando los MOFEX
En la Tabla 2.1 se resumen las principales caracter´ısticas de los diferentes
MOFEX estudiados. Se puede observar que los motores termoacu´sticos y Stirling
son tecnolog´ıas con un curso de desarrollo avanzado. Las otras alternativas esta´n en
una etapa temprana de desarrollo y se requiere continuar las investigaciones para
poder comprender co´mo alcanzar su ma´ximo potencial.
Tabla 2.1: Comparacio´n de los distintos motores de gas con fuente de calor externa
(N resultado nume´rico, M resultado medido)
Tipo de MOFEX
Densidad de
Potencia [W/cc]
Eficiencia
Indicada
Temperatura
de la
Fuente (K)
Condiciones
de Llenado
Potencia
(kW)
Aplicacio´n
Estado
Tecnolo´gico
N W N W Presio´n Gas
Stirling
Convencional
0.02 0.02 40% 50% 923-1073 33 bar Helio <500 Cogeneracio´n
Desarrollo de
productos
Termoacu´sticos 0.48 0.43 30% 30% 900 52 bar Helio <1
Exploracio´n
aereoespacial,
cogeneracio´n.
Desarrollo de
aplicaciones
Tubo de Pulso 0.5 0.07 15% 8% 673-926 10 bar Helio <0.05 Cogeneracio´n
Investigacio´n
ba´sica
Lag Te´rmico 0.5 0.01 17% 1% 600-900 1 bar Aire <0.05 Cogeneracio´n
Investigacio´n
ba´sica
Ericsson 0.10 0.10 29% 20% 1373 1 bar Aire 10.8 Cogeneracio´n
Investigacio´n
ba´sica
2.2 Tipolog´ıa de motores Stirling
Como se hab´ıa descrito en las secciones anteriores el motor Stirling existe des-
de hace muchos an˜os,su presencia se extiende ya por dos siglos. El motor Stirling
convierte el calor en energ´ıa meca´nica de manera similar a otros motores meca´nicos,
esto mediante la adicio´n de calor al gas de trabajo permitiendo a este expandirse
para generar trabajo y luego en el otro tiempo del ciclo, despue´s de ceder calor com-
primirse en el espacio fr´ıo del motor. El ciclo ideal de Stirling satisface los requisitos
de reversibilidad de Carnot y puede describirse con referencia a la Figura 2.1, donde
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las instanta´neas de cuatro posiciones extremas de los pistones del motor Stirling se
representan, con las caracter´ısticas correspondientes del ciclo termodina´mico de pre-
sio´n contra volumen. En esta figura, se muestra una de las configuraciones meca´nicas
para realizar el ciclo de Stirling, que se conoce como la disposicio´n de pisto´n doble,
o ma´s comu´nmente como la disposicio´n Alfa. El regenerador, que generalmente se
encuentra entre los lados fr´ıo y caliente del motor, comprende una matriz de cables
finos. El proceso 1-2 es el proceso de compresio´n isote´rmica durante el cual se elimina
el calor del motor a la temperatura del fregadero fr´ıo. De manera similar, el proceso
3-4 es el proceso de expansio´n isote´rmica durante el cual se agrega calor al motor
a la temperatura de la fuente caliente. Los procesos 2-3 y 4-1 son los procesos de
desplazamiento de volumen constante en los que el gas de trabajo pasa a trave´s del
regenerador. Durante el proceso 4-1, el gas de trabajo entrega su calor a la matriz
del regenerador, que se recuperara´ posteriormente durante el proceso 2-3. Por lo
tanto, aunque se transfieren cantidades considerables de calor durante el proceso de
desplazamiento, se considera que son adiaba´ticas externas, cumpliendo los requisitos
de Carnot para lograr la ma´xima eficiencia alcanzable[44].
Figura 2.1: Ciclo stirling
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Es extremadamente dif´ıcil incluso acercarse a los espacios de trabajo isote´rmi-
cos con la tecnolog´ıa de intercambiador de calor convencional. Los regeneradores, por
otro lado, pueden ser disen˜ados para ser altamente efectivos. Por lo tanto, usualmente
se introducen intercambiadores de calor separados para el calentador y el enfriador.
En el modelo adiaba´tico del ciclo de Stirling, se considera que el ciclo ideal tiene
componentes de calentador y enfriador isote´rmicos, mientras que los espacios de
expansio´n y compresio´n (o espacios de trabajo) se consideran adiaba´ticos. En con-
traste, el modelo isote´rmico, que es el ciclo ideal que representa a todos los motores
Stirling, considera espacios de trabajo puramente isote´rmicos e intercambiadores de
calor ideales[44].
Los motores Stirling se pueden clasificar por la configuracio´n de su espacio de
trabajo y por el tipo de control meca´nico del pisto´n.Clasifica´ndolos por el espacio
de trabajo se encuentran tres configuraciones principales:
Motores tipo Alpha.
Motores tipo Beta.
Motores tipo Gamma.
Clasifica´ndolos por el tipo de control meca´nico del pisto´n:
Ma´quinas con transmisio´n cinema´tica (cigu¨en˜al)
Motores de pisto´n libre En este concepto, los dos pistones oscilan contra un
volumen de gas que funciona como un resorte. No hay conexio´n meca´nica de
los pistones. La energ´ıa se extrae mediante generadores lineales o circuitos
neuma´ticos o hidra´ulicos.
Motores h´ıbridos Este tipo es una combinacio´n de dos enumerados anterior-
mente. Un pisto´n funciona con transmisio´n meca´nica mediante un cigu¨en˜al, y
el otro a pisto´n libre. La ma´quina Ringbom es una unidad de este tipo y lleva
el nombre de Ossian Ringbom, quien patento´ esta ma´quina en 1907[45].
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2.2.1 Motor tipo Alpha
La configuracio´n Alpha Figura 2.2 tiene dos pistones de potencia, uno en un
cilindro caliente, uno en un cilindro fr´ıo, y el gas es impulsado entre los dos por
los pistones; es t´ıpicamente en una formacio´n en V con los pistones unidos en el
mismo punto en un cigu¨en˜al. En este caso los pistones tienen que estar sellados de
sus alrededores, el sellado para esta configuracio´n es mas sencillo que para un pisto´n
solamente, ya que el dia´metro es significativamente pequen˜o[28].No existen perdidas
de calor ya que los dos pistones trabajan a temperaturas homoge´neas.
Figura 2.2: Esquema de configuracio´n Alpha de un motor Stirling
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2.2.2 Motor tipo Beta
La configuracio´n beta Figura 2.3, tiene un solo cilindro con un extremo caliente
y un extremo fr´ıo, que contiene un pisto´n de potencia y un desplazador que impulsa
el gas entre los extremos caliente y fr´ıo. Por lo general, se usa con un mecanismo de
transmisio´n en forma de rombo para lograr la diferencia de fase entre el desplazador
y los pistones de potencia, pero se pueden unir 90◦ fuera de fase en un cigu¨en˜al.La
ventaja de esta configuracio´n es que el desplazador y el pisto´n de potencia pueden
trabajar superpuestos, como si fueran un solo cilindro. Esto permite una mayor
relacio´n de compresio´n del motor y la reduccio´n del volumen muerto del mismo.
Figura 2.3: Esquema de configuracio´n Beta de un motor Stirling
2.2.3 Motor tipo Gamma
La configuracio´n Gamma Figura 2.4, tiene dos cilindros: con un extremo ca-
liente y otro fr´ıo, uno que contiene el desplazador y otro para el pisto´n de potencia;
los mismos se unen mediante mecanismo de transmisio´n para formar un solo espacio
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con la misma presio´n en ambos cilindros. Los pistones esta´n t´ıpicamente en paralelo
y unidos a 90-120◦ desfasado en el cigu¨en˜al. La desventaja de esta configuracio´n es
el alto valor de sus volu´menes muerto lo que conlleva a bajos valores de relacio´n
compresio´n y baja eficiencia te´rmica comparado con las otras configuraciones, sin
embargo el hecho de utilizar una transmisio´n cla´sica tipo cigu¨en˜al hace que la efi-
ciencia meca´nica sea mayor a las otras variantes, y sea atractiva para su aplicaciones
de bajo diferencial de temperatura[28].
Figura 2.4: Esquema de configuracio´n Gamma de un motor Stirling
2.3 Motores Stirling de bajo diferencial de
temperatura
Un motor Stirling de bajo diferencial de temperatura (LTD) puede funcionar
con una pequen˜a diferencia de temperatura entre los extremos caliente y fr´ıo del
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cilindro desplazador[46]. Es diferente de otros tipos de motores de ciclo Stirling, que
tienen una mayor diferencia de temperatura entre los dos extremos y, por lo tanto, la
potencia desarrollada a partir del motor puede ser mayor. Los motores LTD pueden
ser de dos disen˜os. El primero utiliza la operacio´n de una sola manivela donde solo
el pisto´n de potencia esta´ conectado al volante, llamado el motor Ringbom. Este
tipo de motor, que ha aparecido con mayor frecuencia, se basa en el principio de
Ringbom. Para reemplazar la varilla de conexio´n del desplazador se ha utilizado una
barra de desplazamiento corta de gran dia´metro en una gu´ıa ajustada y mecanizada
con precisio´n. El otro disen˜o se llama motor cinema´tico, donde tanto el desplazador
como el pisto´n de potencia esta´n conectados al volante. El motor cinema´tico con un
a´ngulo de fase normal de 90◦ es un motor de configuracio´n Gamma[46].
Algunas caracter´ısticas del motor LTD
La proporcio´n de volu´menes de barrido del desplazador a la potencia es grande.
El dia´metro del cilindro desplazador y el desplazador es grande.
La carrera del desplazador es pequen˜a.
El per´ıodo de reposo al final de la carrera del desplazador es bastante ma´s
largo que el estandard en un motor Stirling.
Los motores LTD Stirling proporcionan valor como unidades de demostracio´n, pero
de inmediato se vuelven interesantes cuando se considera la posibilidad de generar
energ´ıa a partir de muchas fuentes de calor residual a baja temperatura en las que
la temperatura es inferior a 100◦C[46]. Un ca´lculo utilizando la fo´rmula del ciclo
de Carnot muestra que un motor que funciona con una temperatura de fuente de
100◦C y una temperatura de hundimiento de 35◦C proporciona una eficiencia te´rmica
ma´xima de aproximadamente 17.42%. Si se pudiera construir un motor para alcanzar
el 50% de la eficiencia te´rmica ma´xima, tendr´ıa alrededor del 8,71% de la eficiencia
total de Carnot. Incluso la eficiencia te´rmica calculada parece bastante baja, pero
los motores LTD Stirling podr´ıan usarse con fuentes de baja temperatura gratuitas o
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econo´micas. Este motor debe seleccionarse cuando se tienen en cuenta los motores de
bajo costo.Aunque la potencia espec´ıfica desarrollada por los motores LTD Stirling
es baja, se pueden usar materiales baratos como los pla´sticos como partes del motor.
2.3.1 Motores LTD a pequen˜a escala
Los desarrollos de los motores LTD Stirling comenzaron desde los an˜os 80
Kolin[47, 48]. Construyo´ una serie de pequen˜os motores LTD Stirling, uno de los
cuales pod´ıa operar a una diferencia de temperatura de solo 15◦C. Senft tambie´n fue
uno de los pioneros de los motores LTD Stirling. En 1991, Senft construyo´ un motor
Ringbom LTD funcionando con una diferencia de temperatura ultra baja de solo
0.5◦C[49], que fue la diferencia de temperatura ma´s baja jama´s reportada. Despue´s
del trabajo pionero de Kolin y Senft, se han desarrollado varios modelos de motores
e incluso se han comercializado con fines de demostracio´n y ensen˜anza. En general,
los modelos de motores pequen˜os Stirling LTD tienen una potencia de salida del
orden de 1 a 10 mW, velocidad inferior a 500 rpm con eficiencias te´rmicas inferiores
al 0,1%. Por ejemplo, una prueba en un modelo comercial de motor de tipo Stirling
LTD realizado por Jung y Won[50] mostro´ que comenzo´ a funcionar a una diferencia
de temperatura de 6.5◦C. La velocidad de rotacio´n vario´ de 48 rpm a 150 rpm, y la
potencia de salida fue de aproximadamente 0,3 a 2,5 mW cuando la diferencia de
temperatura vario´ de 6,5◦C a 19◦C. Robson[51] desarrollo´ un motor LTD Ringbom
Stirling basado en un me´todo de ana´lisis nume´rico de tercer orden. El motor ex-
perimental ten´ıa un volumen barrido de 16 cm
3
y cuatro regeneradores incrustados
dentro del desplazador. Comenzo´ a funcionar a una diferencia de temperatura de
62◦C. La velocidad del motor oscilo´ entre 200 y 220 rpm cuando la diferencia de
temperatura estaba en la regio´n de 80◦C. Cinar et al.[52] investigo´ el efecto del ma-
terial desplazador en el rendimiento de un motor LTD Stirling. El motor fue probado
con dos desplazadores diferentes hechos de aleacio´n de aluminio y fibra de madera de
densidad media. Los resultados indicaron que el motor con el desplazador hecho de
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fibra de densidad media ten´ıa un mejor rendimiento en los aspectos de potencia de
salida y par. Comenzo´ a funcionar a la temperatura de calentamiento de 235◦C con
un desplazador de aleacio´n de aluminio y solo 115◦C con el desplazador de fibra de
madera de densidad media. La potencia ma´s alta proporcionada por el desplazador
de carto´n de densidad media fue de 3.06 W a 160◦C, mientras que la potencia alcan-
zada por el desplazador de aleacio´n de aluminio fue de 2.59 W a 320◦C. La mejora
del rendimiento se debio´ a la menor conductividad te´rmica y la menor densidad del
desplazador no meta´lico.
2.3.2 Motores LTD a gran escala
Los motores LTD Stirling discutidos en la seccio´n anterior son relativamente
pequen˜os en potencias de salida, que t´ıpicamente estaban en la escala de mili Watt.
Algunos investigadores intentaron escalar estos motores para obtener potencias de
salida mucho ma´s grandes. Iwamoto et al.[53] construyo´ un motor Stirling LTD de
clase 300 W. Se informo´ una potencia de salida ma´xima de aproximadamente 146 W
a una velocidad de rotacio´n de aproximadamente 143 rpm cuando la temperatura
de la fuente de calor era de 130◦C. La eficiencia indicada alcanzo´ el 5% cuando
funciono´ a la potencia de salida ma´xima. Alcanzo´ aproximadamente el 50% de la
eficiencia de Carnot a su velocidad nominal. Ma´s tarde, desarrollaron un motor LTD
Stirling au´n ma´s grande en el rango de potencia de 1 kW. Era un motor tipo alfa
con dos pistones de potencia dispuestos coaxialmente. El dia´metro del cilindro era
de 400 mm y el peso total del motor era de hasta 2 toneladas. De acuerdo con los
datos informados, alcanzo´ casi 700 W bajo una diferencia de temperatura de solo
80◦C[54]. Sus resultados mostraron que es te´cnicamente posible que los motores LTD
Stirling puedan ampliarse para tener salidas de potencia para usos pra´cticos. Lloyd y
su equipo[55, 56] propusieron un motor LTD Stirling con Intercambiadores de calor
y regeneradores dispuestos radialmente en un recipiente en forma de tambor. Un
desplazador rotatorio ocupaba un tercio del espacio en el recipiente con forma de
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tambor y era accionado por un motor paso a paso para girar hacia atra´s y hacia
adelante para desplazar el gas a trave´s del regenerador en forma de cun˜a y los
intercambiadores de calor. El objetivo del motor era generar una potencia de salida
de 1 kW con una diferencia de temperatura de solo 30◦C. Ma´s tarde se construyo´ un
motor de prueba. Sin embargo, solo se realizaron pruebas preliminares y no se han
informado ma´s resultados sobre el rendimiento.
Muchas empresas tambie´n han demostrado su intere´s en desarrollar motores
Stirling LTD a gran escala con potencias de entre cien y miles de Watt para utilizar
energ´ıa geote´rmica, energ´ıa solar, calor residual industrial de baja calidad, etc. Sin
embargo, pocas publicaciones cient´ıficas sobre el disen˜o y Los resultados se han
divulgado probablemente debido a las consideraciones comerciales.
2.3.3 Motores LTD con aplicacio´n en energ´ıa solar
La capacidad de operacio´n a baja temperatura del motor LTD Stirling lo con-
vierte en una buena alternativa para aplicaciones de energ´ıa solar a baja tempe-
ratura. Varios disen˜os conceptuales y trabajos nume´ricos se han llevado a cabo en
motores Stirling LTD alimentados con energ´ıa solar desde 2005. En el art´ıculo de
revisio´n de Thombare y Verma[23] sobre el desarrollo tecnolo´gico de los motores de
ciclo Stirling, se observo´ que el LTD de doble accio´n alimentado con energ´ıa solar Los
motores Stirling que funcionaban a temperaturas relativamente bajas con helio como
fluido de trabajo eran motores potencialmente atractivos para el futuro. Abdullah et
al.[57] presento´ las consideraciones de disen˜o para un motor Stirling de doble accio´n
y cuatro cilindros para aplicaciones solares a una temperatura de calentamiento de
70◦C. Shazly et al.[57] llevo´ a cabo un ana´lisis te´rmico de un pequen˜o motor Stirling
LTD con energ´ıa solar basado en un modelo de transferencia de calor y la fo´rmula
de Beale. Kerdchang et al.[58] realizo´ un disen˜o conceptual y estudio nume´rico de
un motor Stirling de tipo beta alimentado por energ´ıa solar para las aplicaciones de
circulacio´n de agua para la aireacio´n. Las caracter´ısticas u´nicas del disen˜o fueron
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que el R-11 se uso´ como fluido de trabajo y se emplearon va´lvulas de retencio´n para
controlar la direccio´n de flujo del fluido.
Se construyeron e investigaron ma´s motores experimentales de Stirling LTD
alimentados por energ´ıa solar. Tavakolpour et al.[59] construyo´ y probo´ un motor
Stirling LTD alimentado con energ´ıa solar con dos cilindros conectados en un eje.
Como fuente de calor incorporada se empleo´ un colector solar de placa plana que
alcanzo´ una temperatura de calentamiento de alrededor de 100◦C. Primero se utilizo´
un modelo de transferencia de calor finito para calcular las temperaturas del gas
en los espacios fr´ıos y calientes. Luego se empleo´ la teor´ıa cla´sica de Schmidt para
evaluar el trabajo de salida teo´rico y optimizar el a´ngulo de fase de acuerdo con las
temperaturas obtenidas. Se indico´ que la eficiencia te´rmica se puede aumentar efec-
tivamente si la efectividad del regenerador aumenta de cero a uno. Los experimentos
se llevaron a cabo en el motor sin un regenerador, es decir, una brecha anual entre el
desplazador y el cilindro como paso regenerativo. Se informo´ una potencia ma´xima
de 0.27 W en el motor funcionando a 14 rpm con una temperatura de colector de
110◦C y una temperatura de hundimiento de 25◦C.
En los u´ltimos 10 an˜os, Kongtragool y Wongwises llevaron a cabo una serie de
trabajos en los motores LTD Stirling para la utilizacio´n de energ´ıa solar. En 2005,
investigaron teo´ricamente la temperatura o´ptima del absorbedor de un concentrador
co´nico que reejaba una vez para maximizar la eficiencia global de un motor Stirling
LTD con energ´ıa solar[60]. En 2007, se construyo´ un motor Stirling LTD de pisto´n
de doble potencia[61]. Ten´ıa dos pistones de potencia con un volumen total barrido
de 893 cm3, y un desplazador con un volumen barrido de 6394 cm3. El desplazador
tambie´n funciono´ como un regenerador en movimiento que usaba un estropajo de
acero inoxidable como la matriz regenerativa. El rendimiento del motor con aire am-
biente como el gas de trabajo se probo´ por primera vez con una la´mpara halo´gena
de tungsteno como simulador solar. Las potencias ma´ximas de salida oscilaron entre
0,88 W y 1,69 W cuando la temperatura de calentamiento estuvo dentro del rango
de 126–163 ◦C. Las eficiencias y velocidades te´rmicas correspondientes fueron de
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alrededor de 0.5% y 50 rpm, respectivamente. Cuando el motor estaba alimentado
por un quemador de GLP, se alcanzo´ una potencia ma´xima del eje de 11.8 W a 133
rpm a 316 ◦C. Ma´s tarde, construyeron un motor similar de Stirling LTD con cuatro
pistones de potencia y un volumen barrido mucho mayor[61]. Se obtuvieron niveles
similares de rendimiento. En 2008, construyeron y probaron un pequen˜o motor Stir-
ling LTD de un solo pisto´n impulsado por energ´ıa solar real mediante el uso de un
concentrador parabo´lico[62]. Se conecto´ un pequen˜o generador de corriente continua
al motor para generar electricidad. Se informo´ una potencia ele´ctrica ma´xima de
2,3 W con una eficiencia global de alrededor del 0,1%. Boutammachte y Knorr[63]
construyeron dos motores Stirling LTD tipo Gamma de tipo solar con el objetivo
de bombear agua en pa´ıses en desarrollo con una solucio´n simple, robusta y de bajo
costo. Uno de los motores con enfriador tubular se represento´ en la Figura 2.5. El
otro motor ten´ıa una configuracio´n similar, pero con un intercambiador de calor fr´ıo
de placa plana que ten´ıa un a´rea de contacto mucho ma´s grande con el fluido de
trabajo, es decir, aire ambiente.
Se uso´ una placa de aluminio como material del absorbente de radiacio´n para
el extremo caliente en la parte superior del motor. Cuando el absorbedor recibio´ una
potencia de radiacio´n de 1575 W a la radiacio´n solar de 900 W / m2, ambos motores
bombearon aproximadamente 6 m3 de agua por d´ıa a 10 m de altura. La potencia
correspondiente fue de 20.44 W con una eficiencia del 1.3%. Las mediciones de los
diagramas de presio´n y volumen indicaron que el motor con intercambio de calor
fr´ıo de placa plana ten´ıa un a´rea de ciclo ma´s grande, lo que demuestra que un buen
rendimiento de enfriamiento en el extremo fr´ıo ten´ıa un efecto positivo. Tambie´n se
encontro´ que la cubierta del absorbente era cr´ıtica para minimizar las pe´rdidas de
calor de la conveccio´n.
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Figura 2.5: Motor Stirling de bajo diferencial de temperatura para aplicaciones so-
lares, realizado por Boutammachte and Knorr.
2.3.4 Resumen
La Tabla 2.2 recopila los resultados experimentales de los principales motores
Stiling de bajo diferencial de temperatura y temperatura moderada registrados. Los
motores LTD Stirling informados ten´ıan configuraciones Gamma y normalmente uti-
lizaban aire a presio´n ambiental como gas de trabajo. Las diferencias de temperatura
de trabajo fueron alrededor o menos de 100◦C. Como la temperatura y la presio´n de
trabajo son muy bajas, las velocidades de rotacio´n eran t´ıpicamente de 300 rpm.
La mayor´ıa de los motores LTD Stirling investigados son pequen˜os en taman˜o
con salidas de potencia de menos de 10 W y eficiencias por debajo del 1%. Esto se
debe principalmente a que se fabricaron con materiales de bajo costo, se ensamblaron
con baja precisio´n y se llenaron con aire a baja presio´n. Varios prototipos ma´s grandes
de motores Stirling LTD llenos de aire presurizado demostraron que es posible lograr
una potencia de hasta varios cientos de Watt con una eficiencia mucho mayor.
Aunque el rendimiento de los motores LTD Stirling desarrollados es relativa-
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mente limitado, los bajos requisitos de temperatura de la fuente de calor y los bajos
costos de fabricacio´n los hacen atractivos para recuperaciones de calor a baja tem-
peratura, especialmente cuando el precio es la primera prioridad. Para lograr una
gran potencia y una buena eficiencia, los motores LTD Stirling deben disen˜arse con
un gran taman˜o y llenarse con gas de trabajo presurizado.
En general los convertidores primarios Stirling que funcionan a temperaturas
medias utilizan helio cargado o aire como gas de trabajo. La velocidad de rotacio´n
normalmente oscilaba entre 300 rpm y 600 rpm. Las salidas de potencia y las efi-
ciencias fueron mucho ma´s altas que las de los motores LTD Stirling. Los fabricantes
han hecho un compromiso entre los bajos rendimientos de los motores LTD Stirling
y los altos precios de los de alta temperatura. Tienen aplicaciones potenciales en
generaciones de energ´ıa solar a bajos ı´ndices de concentracio´n. En comparacio´n con
la avanzada y costosa tecnolog´ıa de concentracio´n solar de alta temperatura, la so-
lucio´n de concentracio´n promedio a niveles de temperatura alrededor de 250–450◦C
tiene ventajas econo´micas y muchos menores requisitos para materiales de alta tem-
peratura.
Tabla 2.2: Comparacio´n de resultados experimentales entre Stirling de baja y media
temperatura.
Referencia Notas Gas de Trabajo
Velocidad de Operacio´n
(RPM)
∆T,◦C Potencia de Salida (W) Eficiencia (%)
Kontragool and
Wong-Wises [61]
LTD, tipo Gamma, manivela deslizante,
2 pistones de potencia,
fuente de calor: simulador
solar.
Aire 52.1 129 1.69 0.645
Kontragool and
Wong-Wises [62]
LTD, tipo Gamma, manivela deslizante,
2 pistones de potencia,
fuente de calor:
simulador solar.
Aire 20 132 6.1 0.44
Boutammachte and
Knorr [63]
LTD, tipo Gamma alimentado
por energ´ıa solar,
utilizando para bombeo de agua.
Aire 30 47.5 20.44 1.33
Karabulut et al. [64] Accionamiento de cigu¨en˜al, tipo beta Aire 300-600 180-330 22-91.4 4.2
Chen et al.[66]
Accionamiento de cigu¨en˜al, tipo gamma,
dos potencias dos pistones.
Helio 420-650 175-375 32-104 2.6-9.3
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2.3.5 Me´todos para modelar motores Stirling
Los cuatro me´todos de disen˜o de motores Stirling identificados son de primer
orden, segundo Orden, tercer orden, y el me´todo de caracter´ısticas. Las definiciones
que figuran a continuacio´n son similares a las de Martini y Organ [39, 27].
2.3.6 Me´todos de primer orden
Los me´todos de disen˜o de primer orden se utilizan para predicciones de rendi-
miento del motor. El ca´lculo de la salida de potencia comienza con un ana´lisis ideal
sin pe´rdidas, como la ecuacio´n de Schmidt publicada por Martini[27] o el nu´mero de
Beale generalizado derivado de Senft[64]. A continuacio´n, se utiliza un simple factor
de correccio´n para encontrar la potencia en el eje de la potencia ideal de salida. De
manera similar, la eficiencia de la potencia en el eje se suele calcular a partir de la
eficiencia de Carnot corregida. Las correcciones para todas las diversas pe´rdidas en
un motor Stirling se consolidan en factores de correccio´n generalizados. Estos fac-
tores de eficiencia y correccio´n de potencia se determinan a partir de la experiencia
con motores reales. Por ejemplo, la mayor´ıa de los motores Stirling bien disen˜ados
alcanzan una eficiencia de frenado que es del 50 al 70% del valor de Carnot. Los
ana´lisis de primer orden proporcionan una manera ra´pida de estimar la relacio´n entre
el taman˜o total de un motor y su potencia de salida, pero no son muy u´tiles como
herramientas de disen˜o detallado para motores Stirling.
2.3.7 Me´todos de segundo orden
Este me´todo de disen˜o comienza con un ana´lisis de ciclo simplificado para
determinar una salida de potencia ba´sica y una entrada de calor. Luego se restan
varias pe´rdidas de energ´ıa del corte de potencia ba´sico, y las pe´rdidas de calor se
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agregan a la entrada de calor para llegar a una prediccio´n neta de rendimiento. La
mejora significativa de los me´todos de segundo orden en relacio´n con los me´todos de
disen˜o de primer orden es que los mecanismos de pe´rdida individual se identifican
y cuantifican. Las pe´rdidas de potencia pueden incluir fluidos y friccio´n meca´nica,
pe´rdidas de transferencia de calor transitorias (histe´resis) en cilindros y fugas de
gas ma´s alla´ de los sellos del pisto´n. Las pe´rdidas de calor incluyen las pe´rdidas
de la lanzadera del desplazador, la conduccio´n de la pared y la transferencia de
calor imperfecta en los regeneradores. En todos los me´todos de disen˜o de segundo
orden, se supone que las pe´rdidas de energ´ıa no dependen entre s´ı; es decir, esta´n
desacoplados.
Los me´todos de disen˜o de segundo orden pueden subdividirse en tres categor´ıas
segu´n la forma en que se manejan los volu´menes variables de gas en el ana´lisis de ciclo
simplificado: isote´rmico, adiaba´tico y semi-adiaba´tico. Estos te´rminos se derivaron
segu´n la tasa de transferencia de calor entre los espacios de gas y los cilindros del
motor. Si la tasa es infinita, es isote´rmica. Por otro lado, si la tasa es cero, es
adiaba´tica. Semi-adiaba´tico es el proceso intermedio con una tasa de transferencia
de calor limitada.
2.3.8 Ana´lisis isote´rmico
Este ana´lisis se basa en el ciclo isote´rmico cla´sico de Schmidt, que, al permitir
variaciones de volumen sinusoidales, es una forma ligeramente ma´s realista del ciclo
ideal de Stirling. Todo el gas en el espacio de exposicio´n se mantiene a la temperatura
de la fuente de calor, y todo el gas en el espacio de compresio´n se mantiene a la
temperatura del disipador de calor porque se suponen coeficientes de transferencia de
calor infinitos. Tambie´n se supone una regeneracio´n perfecta (es decir, la temperatura
del gas local es igual a la temperatura de la pared local en el regenerador, y no hay
conduccio´n de calor axial). Toda la entrada de calor al ciclo isote´rmico ocurre en el
espacio de expansio´n, y toda la salida de calor ocurre en el espacio de compresio´n.
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Existe una solucio´n de forma cerrada simple para el ciclo de Schmidt.
2.3.9 Ana´lisis adiaba´tico
El ciclo adiaba´tico asume que los espacios de compresio´n y expansio´n esta´n
perfectamente aislados. Toda la entrada de calor al ciclo ocurre en el calentador,
y toda la salida de calor ocurre en el enfriador. Los gases dejan el calentador a
la temperatura de la fuente de calor y se mezclan perfectamente tan pronto como
entran en el espacio de expansio´n. De manera similar, los gases dejan el refrigerador
a la temperatura del disipador de calor y se mezclan perfectamente tan pronto como
entran en el espacio de compresio´n. De nuevo, se asume la regeneracio´n perfecta. El
ciclo adiaba´tico es una simplificacio´n ma´s realista de un motor de Agitacio´n que el
ciclo de Schmidt, especialmente para motores grandes que operan a altas frecuencias.
Sin embargo, un ana´lisis isote´rmico de segundo orden puede ser tan preciso como
un ana´lisis adiaba´tico siempre que los te´rminos de pe´rdida adiaba´tica apropiados
se resten de las predicciones del ciclo isote´rmico. La solucio´n del ciclo adiaba´tico
requiere una integracio´n nume´rica simple[24].
2.3.10 Ana´lisis semi adiaba´tico
Los ciclos semi-adiaba´ticos permiten que los coeficientes de transferencia de
calor finitos sean distintos de cero. El ciclo semi-adiaba´tico ma´s simple, analizado
por primera vez por Finkelstein[65], explica la transferencia de calor en los espacios
de expansio´n y compresio´n. Se supone que las temperaturas de la pared de estos
volu´menes son constantes con respecto al tiempo e iguales a las temperaturas de la
fuente de calor y del disipador de calor, respectivamente. Se supone que el calentador,
el enfriador y el regenerador se comportan perfectamente. Este ciclo semi-adiaba´tico
puede resultar en predicciones de eficiencia que son ma´s bajas que el ciclo puramente
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adiaba´tico o el ciclo isote´rmico. Esto se debe a las pe´rdidas de transferencia de calor
irreversibles a trave´s de la diferencia de temperatura entre el gas y las paredes del
cilindro en los espacios de compresio´n y expansio´n. La solucio´n de este ciclo semi
diaba´tico requiere una integracio´n nume´rica simple.
2.3.11 Me´todos de tercer orden
Los me´todos de disen˜o de tercer orden, tambie´n conocidos como ana´lisis noda-
les, consisten en tres procedimientos ba´sicos:
Dividir el motor en una red de nodos o volu´menes de control.
Establecer las ecuaciones diferenciales para la conservacio´n de la masa, el mo-
mento y la energ´ıa, adema´s de la ecuacio´n de estado para el gas de trabajo
Resolver simulta´neamente el sistema de ecuaciones diferenciales mediante algu´n
me´todo nume´rico adecuado.
Hay dos subclases bajo este me´todo: una, la ma´s rigurosa, y la otra, menos rigurosa.
Los rigurosos ana´lisis de tercer orden resuelven todas las ecuaciones, excepto el
uso de correlaciones de flujo constante para la transferencia de calor y el flujo de
friccio´n, ya que no existen correlaciones de validez universal para el flujo inestable
en la tecnolog´ıa actual. Los modelos de tercer orden menos rigurosos simplifican los
ca´lculos nume´ricos al omitir algunos de los te´rminos de las ecuaciones diferenciales
que gobiernan. Esto supon´ıa que ciertas pe´rdidas se pueden desacoplar del ca´lculo
principal para mejorar la velocidad de los ca´lculos. Hay tres simplificaciones comunes:
Los te´rminos inerciales se ignoran en la ecuacio´n de momento, pero los te´rminos
de friccio´n de flujo se mantienen
Se ignoran los te´rminos de inercia y de friccio´n de flujo, es decir, la ecuacio´n
de momento no se usa y se supone una presio´n uniforme en todo el motor
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Los te´rminos de energ´ıa cine´tica se ignoran en la ecuacio´n de energ´ıa.
Todos los me´todos de disen˜o nodal utilizan una diferenciacio´n finita de las derivacio-
nes espaciales para convertir las ecuaciones diferenciales parciales en un sistema de
ecuaciones diferenciales ordinarias (con solo las derivadas de tiempo restantes). Ca-
da ecuacio´n e conservacio´n por una ecuacio´n diferencial en cada nodo. Los me´todos
nume´ricos para resolver este sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias se divi-
den en dos categor´ıas: te´cnicas expl´ıcitas (diferenciacio´n hacia adelante) e impl´ıcitas
(diferenciacio´n hacia atra´s). En las integraciones expl´ıcitas, la informacio´n termo-
dina´mica (como la presio´n y la temperatura) en un momento nuevo se calcula a
partir de las derivadas de tiempo que se evaluaron en el momento anterior. El me´to-
do expl´ıcito ma´s simple es el me´todo de Euler[66], aunque se pueden usar te´cnicas
ma´s precisas, como el me´todo de Runge-Kutta[66].
Las te´cnicas expl´ıcitas a veces esta´n plagadas de oscilaciones nume´ricas e ines-
tabilidades, especialmente si los pasos de tiempo son demasiado grandes. En contras-
te, una integracio´n impl´ıcita es siempre nume´ricamente estable. El me´todo impl´ıcito
resuelve el sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias calculando los para´metros
termodina´micos en un nuevo momento a partir de las derivadas de tiempo que se
evalu´an en el nuevo tiempo. Se debe invertir una matriz grande en cada paso de
tiempo. Debido a la falta de inestabilidades nume´ricas, las integraciones impl´ıcitas
pueden usar pasos de tiempo ma´s grandes. Esto reduce los tiempos de ejecucio´n de
la computadora, pero a1 puede reducir la precisio´n de la aproximacio´n nume´rica.
Los me´todos de disen˜o de tercer orden intentan considerar los diferentes pro-
cesos complejos que coexisten en un motor Stirling. Se tiene la hipo´tesis de que los
diversos procesos que se supone que esta´n desacoplados en los me´todos de disen˜o de
segundo orden realmente interactu´an significativamente. Si esta suposicio´n es cierta,
queda por verse despue´s de ma´s estudios teo´ricos y experimentales.
Este procedimiento es el ma´s sofisticados, el ma´s costosos en tiempo de compu-
tadora; pero no hay evidencia de que hayan obtenido los mejores resultados. De
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hecho, los resultados de los co´digos de segundo orden son al menos tan buenos
en comparacio´n con los datos experimentales. Adema´s, algunos trabajadores han
cuestionado la base matema´tica de los me´todos de tercer orden: se cree que, en cier-
tas circunstancias, las soluciones pueden converger a valores que son matema´tica y
computacionalmente estables, pero que no corresponden a un estado f´ısico real. En
cualquier caso, se requieren ma´s datos experimentales para una evaluacio´n justa.
2.3.12 Me´todos de caracter´ısticas
El me´todo de caracter´ısticas resuelve sistemas de ecuaciones diferenciales par-
ciales no lineales de tipo hiperbo´lico determinando las curvas caracter´ısticas para
las ecuaciones. Las curvas caracter´ısticas se utilizan para transformar las ecuaciones
diferenciales parciales en un sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias que solo
son va´lidas a lo largo de las curvas caracter´ısticas. Este me´todo se ha utilizado con
e´xito en el estudio del flujo de gas compresible y se ha aplicado al ana´lisis de flujo
unidimensional e inestable en motores Stirling.
En un flujo inestable unidimensional, las curvas caracter´ısticas esta´n en el plano
de posicio´n-tiempo en el que las derivadas parciales con respecto a la posicio´n y el
tiempo de las propiedades del fluido (como la densidad, la velocidad y la tempera-
tura) son indeterminadas y por lo tanto, pueden sufrir discontinuidades arbitrarias.
Para establecer las condiciones de indeterminaciones, las ecuaciones de conservacio´n
(masa, momento, energ´ıa) junto con los diferenciales totales de las propiedades del
fluido se expresan en notacio´n matricial con las derivadas parciales de las propieda-
des del fluido como variables dependientes. Las curvas caracter´ısticas se encuentran
al establecer el determinante de la matriz del coeficiente igual a cero. Para obte-
ner ma´s informacio´n sobre la teor´ıa y las aplicaciones del me´todo de caracter´ısticas,
consultar los libros de Shapiro[67],Leipmann et al[68].
El mismo se puede aplicar en diferentes niveles de complejidad a los ana´lisis
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de motores Stirling. En ana´lisis rigurosos, las tres ecuaciones de conservacio´n se
resuelven simulta´neamente. Sin embargo, en los ana´lisis aproximados, se utilizan
algunos supuestos simplificadores para resolver una de las ecuaciones de conservacio´n
de forma independiente. Las dos ecuaciones de conservacio´n restantes se resuelven
simulta´neamente por el me´todo de caracter´ısticas.
Cap´ıtulo 3
Metodolog´ıa
En el presente cap´ıtulo se expondra´ el disen˜o realizado para el motor Stirling
presentado en este trabajo. Este proceso consistio´ en un ana´lisis nume´rico para la
parametrizacio´n del motor, disen˜o meca´nico con consideraciones de rentabilidad y
practicidad. En particular se necesita un disen˜o extenso para lograr un buen rendi-
miento y al mismo tiempo cumplir con las restricciones de entrada de baja tempera-
tura y bajo costo. Estos factores diferencian el motor Stirling en cuestio´n del motor
moderno t´ıpico de Stirling. Como se vera´, el proceso de disen˜o conduce a un motor
con una configuracio´n f´ısica considerablemente diferente.
El uso de colectores solares sin concentracio´n o baja concentracio´n significa que
la temperatura de entrada al motor Stirling so´lo puede alcanzar de manera realista
aproximadamente 200 ◦C. Esto presenta la restriccio´n y el desaf´ıo ma´s importantes
para el disen˜o del motor. Los motores Stirling t´ıpicos pueden utilizar temperaturas
de entrada en el rango de 300 ◦C a 500 ◦C, de fuentes de energ´ıa primarias como
combustibles fo´siles y los radioiso´topos. Las temperaturas de entrada ma´s bajas
implican una eficiencia de Carnot ma´xima ma´s baja, pero adema´s implican que las
fuentes de pe´rdida o ineficiencia son todas relativamente ma´s perjudiciales para el
rendimiento general del motor. Las ca´ıdas de temperatura en los intercambiadores
de calor consumen una fraccio´n mucho mayor de la exerg´ıa disponible del calor de
entrada y las pe´rdidas, como la friccio´n y la pe´rdida de compresio´n, comprenden
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una fraccio´n mayor de la produccio´n total disponible. Por lo tanto, el disen˜o de un
motor Stirling en estas condiciones conduce a un esfuerzo excepcional para reducir
las pe´rdidas, incluso a expensas de una menor potencia nominal.
El costo-competitividad del espacio de aplicacio´n de generacio´n de energ´ıa tam-
bie´n impone requisitos estrictos al sistema. Esto requiere la modificacio´n de varios
recursos importantes del motor Stirling. Los materiales exo´ticos se usan a menudo
para el intercambiador de calor del lado caliente, como Inconel por su resistencia a
la corrosio´n a altas temperaturas, pero agregan significativamente al costo del mo-
tor. Se ha tomado un enfoque muy diferente con el intercambiador de calor en este
motor. El regenerador de un motor Stirling, uno de los componentes ma´s impor-
tantes en te´rminos de eficiencia de conversio´n, generalmente esta´ disen˜ado para un
rendimiento muy alto, pero es uno de los componentes ma´s costosos. Sin embargo,
debe tomarse un enfoque diferente en el disen˜o de este motor en la bu´squeda de bajo
costo. El regenerador, en cambio, esta´ pensado para alto rendimiento con materiales
de bajo costo. Los detalles de estos componentes y la seleccio´n de los mismos sera´n
discutidos.
Adema´s del disen˜o cuidadoso de los componentes individuales, se debe reali-
zar un disen˜o integral del motor. Diferentes componentes en un motor Stirling son
notablemente interdependientes e interconectados. Las modificaciones al disen˜o del
intercambiador de calor pueden afectar en gran medida el movimiento o´ptimo del
pisto´n del desplazador, por ejemplo. Esto se debe en parte al hecho de que el motor
Stirling es un sistema cerrado y bien empaquetado con un fluido de trabajo que
se mueve a trave´s de los componentes repetidamente en cada ciclo. Los componen-
tes tambie´n deben disen˜arse para que se junten bien f´ısicamente, ya que el espacio
muerto excesivo reduce la presio´n desarrollada y el exceso de material aumenta las
pe´rdidas te´rmicas y el costo. El resto del cap´ıtulo cubrira´ el proceso de ana´lisis, deta-
lles de componentes espec´ıficos, opciones de disen˜o y comercio, y el disen˜o meca´nico
a trave´s de dibujos CAD y especificaciones de los mismos.
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3.1 Modelo Adiaba´tico de segundo Orden
El motor en cuestio´n para este trabajo es un motor tipo Gamma como el
descrito en la Seccio´n 2.2. Para la parametrizacio´n del motor y la cuantificacio´n de
calor que va a entrar y salir del sistema, se utilizo´ un modelo adiaba´tico de segundo
orden con perdidas como el descrito en la Seccio´n 2.3.5. A continuacio´n se describira´n
las ecuaciones empleadas para el modelo, su me´todo de solucio´n y las consideraciones
tomadas para el mismo.
El volumen de control del motor se dividio´ en seis partes para su ana´lisis,
expansio´n, calentador, dos partes del regenerador, enfriador y compresio´n como se
muestra en la Figura 4.4. El ana´lisis del gas de trabajo en las dos partes del re-
generador es importante ya que la potencia y eficiencia de salida del motor, esta´n
regidas por el rendimiento del regenerador. Las ecuaciones nume´ricas para las partes
del regenerador se aplicaron al modelado termodina´mico para un ana´lisis preciso de
su rendimiento en el motor.
Figura 3.1: Esquema de los volu´menes de control para el motor Stirling
La Figura 4.4 se muestran los seis volu´menes de control en el modelo de estado
cuasi estable del motor Stirling utilizado en este estudio. La presio´n, temperatura,
flujo ma´sico y flujo volume´trico del gas de trabajo a trave´s de los espacios de trabajo
e intercambiadores de calor desde el espacio de expansio´n hasta la compresio´n, y la
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transferencia de calor en los intercambiadores de calor, se exhiben en el diagrama.
3.1.1 Ecuaciones para el modelo
Las ecuaciones [28, 25] utilizadas para determinar los para´metros esenciales
del motor y establecer el sistema diferencial para calcular variables termodina´micas
como trabajo, calor y potencia indicada se muestran a continuacio´n:
Las Ecuaciones 3.1, 3.2, 3.3 y 3.4 definen el volumen total y de barrido de los
espacios de trabajo de expansio´n y compresio´n respectivamente:
Ve =
Vse
2
[1− cos(θ)] (3.1)
Vc =
Vse
2
[1 + cos(θ)] +
Vsc
2
[1− cos(φ)] (3.2)
Vsc = AdSsen(ωt) (3.3)
Vsc = ApSsen(ωt− φ) (3.4)
Donde Ve es el volumen del espacio de expansio´n, Vse el volumen de barrido
para el pisto´n desplazador, Vc es el volumen para el espacio de compresio´n, Vsc es el
volumen de barrido del pisto´n de potencia, todos los volu´menes esta´n expresados en
m3, θ es el a´ngulo entre la biela y la manivela y φ el desfase entre los dos pistones.Ap
y Ad (m
2) son las a´reas de las secciones transversales del pisto´n desplazador y el de
potencia respectivamente.
La temperatura en las distintas partes del motor se calcula mediante la ecuacio´n
de estado y se muestran en las ecuaciones 3.5, 3.6, 3.7, 3.8:
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Te =
PeVe
Rme
(3.5)
Tc =
PcVc
Rmc
(3.6)
TH =
PHVH
RmH
(3.7)
Tk =
PkVk
Rmk
(3.8)
Donde Tc,Tk,TH ,Te corresponden a la temperatura en el espacio de compre-
sio´n, enfriador, calentador y expansio´n respectivamente en (◦C), Pc,Pk,PH ,Pe son
las presiones en (Kpa) para la compresio´n, enfriador, calentador y expansio´n res-
pectivamente, mc,mk,mH ,me(kg) son las masas de compresio´n, enfriador, calentador
y expansio´n respectivamente, R constante universal de los gases ideales( kJ
kgK
). De
las ecuaciones planteadas anteriormente se pueden obtener el flujo ma´sico para cada
seccio´n del motor, permitiendo obtener el balance de masa en cada celda del sistema
y no considerar que el sistema se rige bajo un flujo ma´sico constante, ya que este
ana´lisis no seria tan preciso como el que se esta proponiendo en este estudio.
Para las temperaturas en el regenerador teniendo en cuenta que el ana´lisis se
divide en dos partes y cada una se asocia a su temperatura media de trabajo y se
escriben como se muestra en las ecuaciones 3.9 y 3.10:
Tr1h =
Pr1VHr1
Rmhr1
(3.9)
Tr2k =
Pr2Vkr2
Rmkr2
(3.10)
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Donde Tr1h,Tr2k (
◦C), corresponden al lado caliente y al lado fr´ıo respectiva-
mente del regenerador. Pr1,Pr2 (Kpa) la presio´n media para el espacio caliente y fr´ıo
del regenerador. mhr1,mkr2 corresponden a las masas en (kg) de las partes calientes
y fr´ıas respectivas del regenerador.
El regenerador sigue un perfil de temperatura lineal como se muestra en la
Figura 3.2 donde la temperatura en las dos celdas se rige por la carrera del despla-
zador, en las ecuaciones 3.11, 3.12 y 3.13 se muestran las temperaturas para cada
interfase[69].
Figura 3.2: Perfil de temperatura para el sistema
Tr−k =
3Tr1 − Tr2
2
(3.11)
Tr−r =
Tr1 + Tr2
2
(3.12)
Tr−H =
3Tr2 − Tr1
2
(3.13)
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De acuerdo a la direccio´n del fluido las temperaturas en las distintas interfaces
del regenerador esta´n definidas mediante las siguientes condiciones[29]:
Si m˙r−k > 0 , entonces Tc−k=Tc, sino Tc−k=Tk
Si m˙k−r > 0 , entonces Tk−r=Tk, sino Tk−r=Tr−k
Si m˙k−r > 0 , entonces Tk−r=Tk, sino Tk−r=Tr−k
La transferencia de calor en los intercambiadores de calor en se muestra en las
ecuaciones 3.14, 3.15, 3.16 y 3.17 , se pueden consultar[28].
dQk = hkAw(Twk − Tk) (3.14)
dQr1 = hr1Awr1(Twr1 − Tr1) (3.15)
dQr2 = hr2Awr2(Twr2 − Tr2) (3.16)
dQh = hhAh(Twrh − Th) (3.17)
Donde h es el coeficiente de transferencia de calor ( W
m2K
) para los diferentes
espacios de trabajo, Aw es el a´rea de transferencia para cada intercambiador res-
pectivamente. Tw es la temperatura en la pared del intercambiador (
◦C). En las
posteriores secciones se explicara a detalle las consideraciones para el ca´lculo de
estas ecuaciones.
A continuacio´n se expondra´n las expresiones utilizadas para las pe´rdidas con-
sideradas en el motor, las mismas se dividen en dos partes perdidas por entalp´ıas y
perdidas meca´nicas las mismas se describira´n a detalle en las pro´ximas secciones.
La ecuacio´n 3.18 se utiliza para determinar las pe´rdidas por conduccio´n en los
cilindros del motor:
Φq =
∆TkA
L
(3.18)
Donde k es la conductividad te´rmica ( W
m2K
) del material del cilindro en cuestio´n, L
la longitud en (m), A (m2) el a´rea de la seccio´n transversal del cilindro y ∆T es la
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diferencia de temperatura en ◦C, entre la temperatura en el interior del cilindro y la
pared.
En las ecuaciones se muestran las pe´rdidas de friccio´n para la malla del inter-
cambiador utilizadas en este estudio para las diferentes etapas del motor:
fmax =
Csf
Remax
(3.19)
pmax = ρfmaxv
2
max
Lw
2Dh
(3.20)
Pmalla =
A0pmaxvmax
2
(3.21)
Donde fmax es el coeficiente de friccio´n ma´ximo para el fluido a trave´s de la
malla, Csf y Cfd son coeficientes determinados de manera emp´ırica[70, 31]. Remax es
el nu´mero de Reynold para la mayor velocidad del fluido, pmax (kPa) es la ma´xima
ca´ıda de presio´n en el tejido, v (m/s) velocidad promedio del fluido, Lw (m) la
longitud, Dh (m) dia´metro hidra´ulico de la geometr´ıa de. Pmalla (W) es la pe´rdida
de friccio´n en forma de potencia, donde A0 es el a´rea de flujo libre de la malla.
En el caso de estudio los intercambiadores que se utilizan son tipo circulares
a contra flujo, que se describira´n mas a detalle en las siguientes secciones, entonces
para los mismo se consideraron perdidas a trave´s de los canales que se muestran en
las ecuaciones 3.22 y 3.23.
pcanal =
1
2
[vCsf
vmax
D2h
+ ρCfd
vmax
Dh
]L (3.22)
Pcanal = pcanalV˙ (3.23)
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Donde pcanal (kPa) es la pe´rdida de presio´n del fluido en el canal, Dh (m)
dia´metro hidra´ulico. Pcanal pe´rdida por presio´n en te´rminos de potencia (W),V˙ flujo
volume´trico del fluido a trave´s del canal m
3
s
.
El trabajo realizado en el ciclo viene dado por la suma algebraica de los trabajos
realizados en las etapas de compresio´n y expansio´n que se muestra en la ecuacio´n3.24.
Mientras tanto la potencia indicada es la multiplicacio´n del trabajo obtenido en el
ciclo por la frecuencia de operacio´n del motor y se muestra en la ecuacio´n 3.25.
Adema´s se muestra la eficiencia en la ecuacio´n 3.26.
W =
∫ t
0
Pe∂Ve
∂t
+
Pc∂Vc
∂t
(3.24)
Pin = Wf (3.25)
η =
W
Qh
(3.26)
Donde W es el trabajo del ciclo (J), f frecuencia en Hz, Qh calor de la fuente
(J).
3.1.2 Esquema de Integracio´n
Con las ecuaciones expuestas anteriormente se plantea un sistema diferencial
que se resuelve mediante integrador nume´rico desarrollado en Matlab[71], modifica-
do para el caso de estudio. El diagrama de flujo del mismo se muestra en la Figura
3.3. El me´todo cla´sico Runge-Kutta de cuarto orden fue utilizado para la solucio´n
nume´rica del conjunto de ecuaciones diferenciales, obteniendo la presio´n en el espacio
de compresio´n, masa en cada espacio y la temperatura en la matriz del regenera-
dor.Posteriormente se calcula la ca´ıda de presio´n en el regenerador y los coeficientes
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de transferencia de calor en todas las superficies del motor. La temperatura del gas
en cada espacio se calculo´ utilizando las ecuaciones de estado mostradas. Los ca´lculos
con 1000 pasos de tiempo por ciclo fueron realizados continuamente hasta alcanzar
la condicio´n de estado estable. Finalmente se obtuvo el trabajo del ciclo, potencia
indicada y la eficiencia del sistema.
El simulador nume´rico se compilo´ con las siguientes condiciones:
El gas de trabajo es ideal, lo cual permite utilizar la ecuacio´n de estado.
El gas se comporta de manera homoge´nea en todo el ciclo.
La velocidad del motor es constante y los pistones tienen un movimiento sinu-
soidal.
La temperatura de la pared de los cilindros y el cuerpo del motor se consideran
constantes.
El regenerador tiene un perfil de temperatura lineal. Para esto el ana´lisis del
regenerador se divide en dos partes.
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Figura 3.3: Diagrama de flujo del esquema de integracio´n
3.2 Intercambiadores de calor
Uno de los componentes mas cr´ıticos en te´rminos de alcanzar alta eficiencia
son los intercambiadores de calor para el volumen caliente y fr´ıo. Esto especialmente
para sistemas de bajo diferencial de temperatura,como es el caso de los colectores
solares de concentracio´n baja o nula, ya que cada grado de ca´ıda de temperatura en
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los intercambiadores de calor representa una fraccio´n mayor perdida de la exerg´ıa
disponible.
El principal compromiso en el disen˜o de los intercambiadores de calor es entre
el costo, las pe´rdidas por friccio´n y la eficiencia de la transferencia de calor. En
te´rminos generales, un intercambiador de calor puede transferir ma´s calor mediante
una combinacio´n de aumentar el a´rea de superficie hu´meda total y reducir el taman˜o
de la caracter´ıstica de los componentes en contacto, como aletas, mallas o tubos. Esto
mejora las caracter´ısticas de transferencia de calor, pero da como resultado mayores
pe´rdidas por friccio´n debido al movimiento del fluido y, adema´s, puede aumentar el
costo de los componentes. Esta compensacio´n no se puede evaluar como una opcio´n
independiente: el efecto de la ca´ıda de la temperatura y las pe´rdidas por friccio´n
solo pueden explicarse mediante la ejecucio´n de la simulacio´n adiaba´tica del ciclo de
Stirling[31].
Otra caracter´ıstica importante es el sentido del flujo de las dos corrientes de
fluido. Los intercambiadores de calor de flujo paralelo son intr´ınsecamente menos
efectivos, ya que la temperatura de las dos corrientes converge a lo largo de la
trayectoria del flujo y, por lo tanto, la cantidad de calor intercambiado se reduce
considerablemente. Los intercambiadores de calor a contracorriente y de flujo cruzado
mantienen mayores diferenciales de temperatura promedio a trave´s de la trayectoria
del flujo, lo que lleva a una mejor transferencia general. Este disen˜o se baso´ en una
disposicio´n de flujo cruzado, con el l´ıquido externo circulando circunferencialmente
a trave´s del intercambiador de calor, mientras que el gas de trabajo interno fluye a
lo largo de l´ıneas radiales[31].
El disen˜o final elegido para los intercambiadores de calor, se basa en un disco
de aluminio con dos partes fundamentales una parte exterior por donde fluye un
fluido, y una parte interior donde intercambia calor con el fluido de trabajo del
motor. El aluminio fue elegido como material, ya que combina una alta conductividad
te´rmica, bajo costo y buena resistencia meca´nica. El disen˜o de la parte interior
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esta entrelazado con el mecanismo biela manivela pisto´n del desplazador, ya que
en este tipo de motores lo comu´n es que el regenerador sea el pisto´n desplazador,
para el caso de estudio el regenerador es fijo y el desplazador es un cilindro que
en su carrera de compresio´n y expansio´n, permite transportar el fluido de trabajo
a trave´s de canales disen˜ados en el interior del intercambiador. La transferencia de
calor en este lado se realiza con una malla de acero inoxidable 304, de 180 hilos
por pulgada, unida a las paredes del canal, una configuracio´n que permite al sistema
tener una segunda etapa regenerativa y aumenta su transferencia de calor. En la parte
exterior del intercambiador para el caso del calentador tiene canales circunferenciales
mecanizados para hacer fluir la transferencia de calor externa, con la mayor parte
de la transferencia de calor realizada por contacto convectivo con el aluminio. Para
el caso del enfriador cuenta con un sistema de enfriamiento mediante un serpent´ın
de cobre en forma de espiral como se muestra en la figura, la seleccio´n de este disen˜o
se describira´ a detalle en las siguientes secciones.
La vistas de la parte interior y exterior para los dos intercambiadores se mues-
tran en las figuras 3.4 y 3.5, mientras tanto una vista en isome´trico se muestra en la
figura 3.6.
(a) Parte interior (b) Parte exterior
Figura 3.4: Vista del CAD de la parte interior (a) y exterior (b) del intercambiador
de calor caliente.
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(a) Parte interior (b) Parte exterior
Figura 3.5: Vista del CAD de la parte interior (a) y exterior (b) del intercambiador
de calor fr´ıo.
Figura 3.6: Vista isome´trica del intercambiador de calor.
El me´todo ma´s utilizado para evaluar el comportamiento en intercambiadores
de calor es el me´todo de Nu´mero de Unidades por Transferencia o como se conoce
por su siglas en ingle´s como NTU. El mismo da la medida de la ma´xima transferencia
de calor que se puede obtener entre dos fluidos en un intercambiador de calor[72].
Aunque esta metodolog´ıa es la mas utilizada a la hora de disen˜ar intercambiadores
de calor, este me´todo de evaluacio´n no es ideal para evaluar los intercambiadores
en el motor Stirling en cuestio´n por las siguientes razones. Primero el me´todo NTU
requiere una relacio´n de capacidad de calor del flujo en las dos corrientes de fluido[31];
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sin embargo, esta relacio´n no es una variable independiente en el motor Stirling como
es el caso en los intercambiadores de calor comerciales mas utilizados, sino que esta´
determinada por las opciones de disen˜o.
En el caso de estudio, los intercambiadores de calor se modelaron como una
red de resistencias te´rmicas agrupadas. Esto permite que el modelo de intercambia-
dor de calor se incorpore a la simulacio´n adiaba´tica y modele de manera cohesiva
los componentes te´rmicos junto con los procesos termodina´micos. Una resistencia
te´rmica es una medida fundamental de la diferencia de temperatura requerida para
impulsar una cierta cantidad de flujo de calor. Un componente puede modelarse co-
mo una resistencia te´rmica siempre que se puedan definir dos superficies terminales
y un recorrido te´rmico, y el flujo de calor es linealmente proporcional a la ca´ıda de
temperatura. Se supone que las superficies terminales son uniformes en temperatu-
ra y que el flujo de calor a trave´s de la trayectoria se considera adiaba´tico. En la
medida en que estas condiciones sean ciertas, el modelo de resistencia te´rmica es
preciso[31]. De lo contrario, los componentes pueden estar ma´s lejos. Subdivididos
en resistencias te´rmicas adicionales. La definicio´n de una resistencia te´rmica de un
componente viene dada por:
Rte´rmica =
∆T
Φq
(3.27)
Donde ∆ T es la diferencia de temperatura de las superficies del componente,
y Φq el flujo de calor a trave´s del cuerpo. Ya que es importante reducir la ca´ıda de
temperatura en este re´gimen de bajo diferencial de temperatura que opera el motor,
el reto es minimizar las resistencias te´rmicas a trave´s del sistema. Se debe tener
en cuenta que las resistencias te´rmicas se pueden definir comu´nmente como una
propiedad intensiva o extensiva, es decir, por unidad de a´rea o como una cantidad
total para un cuerpo. Esta u´ltima definicio´n se aplica a las siguientes discusiones
para caracterizar el comportamiento general de los componentes.
Las resistencias te´rmicas son ana´logas a las resistencias ele´ctricas para fines de
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manipulacio´n anal´ıtica: pueden combinarse en paralelo o en serie para obtener resis-
tencias agrupadas. Como puede verse en la Ecuacio´n 3.27, la ca´ıda de temperatura es
ana´loga a la ca´ıda de voltaje en este modelo, mientras que el flujo de calor es ana´logo
a la corriente. Para calcular el valor de la resistencia te´rmica de un componente, se
deben tener en cuenta la geometr´ıa y la f´ısica particulares de ese componente. Para
un cuerpo extruido so´lido simple, como el cuerpo de aluminio del intercambiador de
calor, la resistencia te´rmica esta´ dada por la ecuacio´n 3.28.
Rte´rmica =
L
σA
(3.28)
Donde L (m) es la longitud del cuerpo analizado, A (m2) el a´rea de la seccio´n
transversal del cuerpo y σ la conductividad te´rmica del material en ( W
mK
).Las su-
perficies de contacto con el circuito de l´ıquido externo y el gas de trabajo interno
se mantienen aproximadamente a la misma temperatura, debido al hecho de que la
transferencia de calor lateral a trave´s de la superficie es ma´s fa´cil que el intercambio
de calor en el fluido. La trayectoria es casi lineal, y tiene superficies de fuga solo en el
dia´metro exterior e interior, que comprenden solo una pequen˜a fraccio´n del a´rea de
la seccio´n transversal de la trayectoria. Por lo tanto, el modelo de resistencia te´rmica
esta´ justificado a lo largo de este componente.
La transferencia de calor desde el cuerpo de aluminio a trave´s de la malla de
acero en las direcciones en el plano (x,y) y fuera del plano (z) es importante para
distribuir y mantener una temperatura uniforme en la interfaz del gas de trabajo. Si
esta resistencia te´rmica es demasiado grande, entonces la transferencia de calor de la
malla de cobre al aire se ve comprometida por menores diferenciales de temperatura
en partes de la malla ma´s alejadas del cuerpo de aluminio. Las conductividades
efectivas en estas dos direcciones se han determinado tanto anal´ıticamente como
emp´ıricamente en [73, 74]. Las resistencias te´rmicas a lo largo de la trayectoria de
longitud ma´xima en ambas direcciones se calculan, por lo tanto, en la Tabla 3.1.
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Tabla 3.1: Resistencias para las diferentes partes de la malla de acero.
Parte del Cuerpo Valor(W−1 ◦C)
En el plano 8.54×10−5
Fuera del Plano 1.82×10−6
La transferencia de calor de la malla de acero al gas de trabajo interno es
significativamente ma´s compleja. La determinacio´n anal´ıtica de la transferencia de
calor de una malla a fluidos requerir´ıa un modelado dina´mico de fluidos complicado.
Para complicar el ana´lisis, el hecho de que el flujo de aire a trave´s de la malla
es oscilatorio y alterno, no es constante. Los modelos predominantes de flujos de
fluidos se basan en un flujo constante y unidireccional y no se aplican fa´cilmente.
Por ejemplo, se podr´ıa intentar determinar la transferencia de calor efectiva tomando
modelos de flujo unidireccional y promediando un rango de velocidades de flujo de gas
positivas y negativas, pero el flujo alterno incurre a importantes no idealidades como
la turbulencia. En cambio, la transferencia de calor se predice con mayor facilidad
y precisio´n mediante el uso de fo´rmulas existentes verificadas emp´ıricamente para
estas geometr´ıas particulares y reg´ımenes de flujo para calcular el nu´mero de Nusselt,
a partir de la cual se puede calcular la resistencia te´rmica de la malla a gas. La
correlacio´n emp´ırica para la malla tejida y el flujo de fluido oscilante[70] viene dada
por:
Nu = 0.42(RePr)C3(1− C4(1− e)) (3.29)
Donde Re es el nu´mero de Reynolds, Pr el nu´mero de Prandtl, e la porosidad de
la malla utilizada y los coeficientes C1,C2,C3 y C4 son determinados emp´ıricamente
y sus valores son:
C1 = 0;C2 = 0.42;C3 = 0.67;C4 = 0; (3.30)
El numero de Reynolds y Prandlt esta´n definidos por las ecuaciones 3.31 y 3.32
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Re =
vL
ν
(3.31)
Pr =
ν
α
(3.32)
Donde v (m
s
) es la velocidad del fluido en la geometr´ıa analizada, L (m) es
la longitud del cuerpo que se esta analizando, que generalmente para este caso es
el dia´metro hidra´ulico, ν (m
2
s
) es la viscosidad cinema´tica del fluido y α (m
2
s
) es la
difusividad te´rmica del fluido. Como el fluido de trabajo esta´ oscilando la velocidad
utilizada para calcular el nu´mero de Reynolds es la velocidad promedio en el sistema
para las diferentes posiciones del cigu¨en˜al.
Planteado esto, la resistencia te´rmica se puede expresar mediante las expresio-
nes 3.33 y 3.34
h =
Nuk
Dh
(3.33)
R =
1
hAw
(3.34)
Donde Nu es el nu´mero de Nusselt, k ( W
mK
) es la conductividad te´rmica del
fluido, Dh es el dia´metro hidra´ulico de la malla, Aw (m
2) es el a´rea de transferencia
de la malla.
La transferencia de calor de la malla de acero al aire es la pieza con mayor
resistencia te´rmica de la ruta de transferencia de calor general. Esto es cierto para los
intercambiadores de calor en general: la transferencia de un so´lido a un gas suele ser el
componente ma´s desafiante y requiere la mayor atencio´n en el disen˜o.Las decisiones
de disen˜o ma´s importantes para este componente de transferencia de calor son las
caracter´ısticas de la malla: su dia´metro hidra´ulico y el espesor de la misma o altura.
Como se puede ver en la ecuacio´n 3.33, el dia´metro hidra´ulico afecta directamente el
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rendimiento de la transferencia de calor, y se reduce al elegir una malla ma´s apretada,
o sea con mayor numero de hilos. La altura de la malla determina directamente el
volumen de malla por la que viaja el fluido de trabajo y, por lo tanto, mejora la
transferencia de calor de la misma manera que lo har´ıa un intercambiador de calor
ma´s largo en las aplicaciones t´ıpicas.
A pesar de que el flujo de gas en la malla es oscilatorio, y por la extensio´n del
flujo de calor de la malla al aire, los ca´lculos de transferencia de calor discutidos
anteriormente no tienen que modificarse para el comportamiento oscilatorio. Esto se
debe a que, como se sen˜alo´ anteriormente, la resistencia te´rmica a trave´s del material
de malla y del cuerpo de aluminio son una fraccio´n de la resistencia de malla a aire.
Por lo tanto, la ca´ıda de temperatura en estos componentes es pequen˜a, y combinada
con la masa te´rmica del material, permite el uso de un modelo esta´tico con suficiente
precisio´n[31].
Para alcanzar la malla de acero, el aire es empujado por el pisto´n del desplaza-
dor hacia abajo por los canales de transporte radial a trave´s de la placa de aluminio
que se observan en la Figura 3.6 .Para lograr el rendimiento de intercambio de calor
tal como esta´ disen˜ado en la malla, estos canales de aire no pueden restringir signi-
ficativamente el flujo de aire a trave´s de una longitud excesiva o un a´rea de seccio´n
transversal de taman˜o insuficiente[31].
La pieza final es la transferencia de calor del fluido externo al cuerpo de alu-
minio. La misma ocurre en el lado opuesto de la transferencia de calor del fluido
de trabajo. El fluido de transferencia de calor externo se bombea a trave´s de una
serie de canales anchos mecanizados en el cuerpo de aluminio, como se muestra en
la Figura 3.4. La superficie de flujo se separa en tres canales de flujo distintos por
crestas. La diferenciacio´n del canal en tres canales no es mejorar las caracter´ısticas
de transferencia de calor, que solo se mejoran significativamente, sino reforzar la
integridad estructural del canal. Sin las crestas, el canal ancho se doblar´ıa o doblar´ıa
bajo las altas fuerzas de la presurizacio´n del motor. Se realizo´ un ana´lisis de ele-
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mentos finitos (FEA), en el software Autodesk Inventor para determinar el soporte
estructural necesario en el canal. En la Figura 3.7 se muestra un gra´fico del disen˜o
resultante del canal, que muestra los esfuerzos corporales significativamente mayores
en los lugares donde no esta´n presentes las crestas (en los puertos de entrada y salida
de fluido). Sin los nervios de apoyo en el resto del cuerpo, la estructura se deformar´ıa
significativamente y probablemente fallara´.
Figura 3.7: Simulacio´n en de elementos finitos para ver la resistencia de la estructura
del intercambiador a las presiones de trabajo.
El comportamiento de transferencia de calor del fluido externo en el cuerpo de
aluminio, es un fluido de flujo constante que pasa por una superficie meta´lica, un
problema que esta´ bien caracterizado. Esto requiere primero calcular el nu´mero de
Nusselt y, a partir de ese, el coeficiente de transferencia de calor, que proporciona
la resistencia te´rmica como en las ecuaciones 3.35 y 3.36. La fo´rmula del nu´mero de
Nusselt para esta configuracio´n esta´ bien establecida en [75] y viene dada por las
siguientes ecuaciones emp´ıricas:
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f = (0.79ln(Re)− 1.64)−2 (3.35)
Nu =
f
8
(
RePr
1.07 + 12.7(f
8
)
1
2
(Pr
2
3 − 1)
)
(3.36)
Donde f es el coeficiente de friccio´n, Re es el numero de Reynolds y Pr el
numero de Prandtl como se hab´ıan definido en las ecuaciones 3.31 y 3.32.
El conjunto completo de resistencias te´rmicas del fluido de transferencia de
calor externo al gas de trabajo interno se muestra en la Tabla 3.2. Algunos valores
difieren ligeramente entre los intercambiadores de calor del lado fr´ıo y caliente debido
a las diferentes propiedades del gas a las temperaturas de la ca´mara fr´ıa y caliente.
Sin embargo, la diferencia es relativamente pequen˜a.
Tabla 3.2: Resistencias Te´rmicas para el intercambiador de calor
Componente de Resistencia Parte Caliente (W−1 ◦C) Parte Fr´ıa (W−1 ◦C)
Fluido externo hacia el cuerpo 1.3790×10−4 1.13×10−4
Grosor del Cuerpo 5.23×10−5 5.23×10−5
Cuerpo hacia la malla 8.54×10−5 8.54×10−5
Malla hacia el fluido de trabajo 4.3264×10−4 2.4083×10−4
Total 7.0800×10−4 4.9200×10−4
Las resistencias te´rmicas determinan la ca´ıda de temperatura requerida para
lograr un flujo de calor deseado. La ca´ıda de temperatura en estos componentes es
la medida ma´s importante para los propo´sitos del motor Stirling, ya que determina
la cantidad de exerg´ıa disponible para el ciclo termodina´mico de Stirling. La tempe-
ratura correspondiente cae a trave´s de estos componentes. Por lo tanto, se enumeran
en la Tabla 3.46.
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Tabla 3.3: Ca´ıda de temperatura en el intercambiador de calor
Componente Parte Caliente (◦C) Parte fr´ıa (◦C)
Fluido externo hacia el cuerpo 1.7927 1.0855
Grosor del Cuerpo 0.68000 0.5707
Cuerpo hacia la malla 1.1100 0.8200
Malla hacia el fluido de trabajo 5.6242 2.4070×10
Total 9.2100×10−4 4.5200×10−4
Las ca´ıdas de temperatura enumeradas son comparativamente bajas para los
intercambiadores de calor. Como se menciono´ anteriormente, las ca´ıdas de la tempe-
ratura de flujo son cr´ıticas para maximizar la exerg´ıa disponible en el paso del ciclo
termodina´mico del proceso de conversio´n. Las ca´ıdas de temperatura se minimizan
en el cuerpo de aluminio de acuerdo con la Ecuacio´n 3.27 al aumentar el a´rea de
la seccio´n transversal y reducir la longitud de la trayectoria. La conductividad esta´
limitada por las elecciones materiales; en este caso, el aluminio proporciona una alta
conductividad con suficiente soporte estructural.
La ca´ıda de la temperatura de la malla al aire se minimiza ma´s directamen-
te al reducir el dia´metro hidra´ulico, en otras palabras, reduciendo la brecha entre
los cables en la malla. Tambie´n es necesaria una gran a´rea de superficie (llamada
a´rea hu´meda), y esto se logra empaquetando una cantidad suficiente de malla en el
volumen disponible y reduciendo el dia´metro hidra´ulico, lo que aumenta el a´rea de
superficie por volumen. Dada la geometr´ıa de la malla, la reduccio´n adicional de la
ca´ıda de temperatura del l´ıquido externo al cuerpo meta´lico se logra principalmente
al aumentar la velocidad de flujo; en este caso, se eligio´ suficiente velocidad de flujo
para lograr ca´ıdas de temperatura aceptables mientras se compensaba la pe´rdida por
friccio´n de flujo.
Se puede lograr una mayor reduccio´n de las ca´ıdas de temperatura reduciendo
el dia´metro hidra´ulico o aumentando la cantidad de la regio´n activa; por ejemplo,
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agregando ma´s malla o alargando la trayectoria del flujo. Sin embargo, esto debe
equilibrarse con las pe´rdidas adicionales incurridas, que se describira´n con mayor
detalle. Este trato, es el principal reto del intercambiador de calor. El disen˜o del
intercambiador de calor descrito logra bajas ca´ıdas de temperatura, pero en realidad
no es el componente de intercambio de calor ma´s significativo. El regenerador es
responsable de una cantidad mucho mayor de transferencia de calor en cada ciclo
del motor y se describira´ a continuacio´n. El proceso de disen˜o del regenerador uso´
gran parte de las mismas fo´rmulas y conceptos que el intercambiador de calor.
3.3 Regenerador
El regenerador desempen˜a un papel cr´ıtico en el motor Stirling. Actu´a como
un depo´sito te´rmico, almacenando energ´ıa te´rmica durante una parte del ciclo y
cediendo esa energ´ıa en el gas de trabajo en el resto del ciclo. En ausencia de un
regenerador, el gas que fluye desde el lado caliente hacia el lado fr´ıo perder´ıa una
gran parte de su entalp´ıa y tendr´ıa que ser calentado cuando fluya de regreso al lado
caliente, lo que conduce a una baja eficiencia.
Este intercambiador participa en el almacenamiento y la transferencia de ma-
yores cantidades de energ´ıa te´rmica que los intercambiadores de calor y, por lo tanto,
debe ser altamente efectivo para que el motor Stirling sea eficiente en la conversio´n.
Un regenerador ideal enfriar´ıa completamente el gas de trabajo hasta la tempera-
tura del lado fr´ıo cuando fluye de caliente a fr´ıo, y calentar´ıa el gas completamente
a la temperatura del lado caliente cuando fluya de fr´ıo a caliente. La medida del
rendimiento del regenerador es el grado en que esto se puede lograr. Cualquier calor
residual no capturado en el flujo de gas caliente a fr´ıo debe ser rechazado por el
intercambiador de calor del lado fr´ıo, y viceversa.
El regenerador a menudo es un componente costoso en el motor. Los disen˜os
modernos incluyen el uso de una matriz de metal sintetizado o estructuras de nido
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de abeja microfabricadas. Estos proporcionan una alta efectividad, pero son caros.
En la bu´squeda de una tecnolog´ıa de bajo costo, se selecciono´ un disen˜o con una
malla de fibra de vidrio que tiene un costo extremadamente bajo. Se logra una
alta efectividad con este material a pesar de su simplicidad por el hecho de que
el material tiene extremidades extremadamente altas y, por lo tanto, un dia´metro
hidra´ulico muy bajo, y por tanto un a´rea humedecida total extremadamente alta,
debido al hecho de que el a´rea de superficie aumenta a medida que las caracter´ısticas
de la fibra de vidrio se hacen ma´s pequen˜as manteniendo constante la masa total.
La malla tambie´n se comprime significativamente para formar una matriz com-
pacta, para garantizar un bajo dia´metro hidra´ulico y un buen contacto con el fluido
de trabajo que pasa. La porosidad nativa del vidrio de bergalo´n es aproximadamen-
te del 96%, mientras que una porosidad del 86% se determino´ como ideal. Esto
requirio´ un factor de compresio´n de alrededor de 3.5 [31] para reducir el berglass al
factor de forma deseado, formando como resultado una matriz relativamente densa.
La capacidad de intercambio de calor del material as´ı organizado es muy buena. Las
propiedades del regenerador se enumeran en la Tabla 3.4.
Tabla 3.4: Propiedades del regenerador
Propiedad Valor
Conductividad 0.0044 Wm−1K
Porosidad 0.86
Dia´metro de la fibra 10.9 ×10−6 m
Altura 0.025 m
A´rea hu´meda de transferencia de calor 467m 2
Efectividad 0.998
La resistencia te´rmica del regenerador se calcula en funcio´n de la correlacio´n
del flujo oscilante en la Ecuacio´n 3.30. Para el regenerador, el NTU se puede calcular
mediante la ecuacio´n
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NTU =
1
Rm˙cp
(3.37)
Donde R es la resistencia te´rmica, m el flujo ma´sico de aire a trave´s del re-
generador (kg
s
) y cp (
J
kgK
) el calor espec´ıfico a presio´n constante para el gas en el
regenerador. La efectividad de un intercambiador de calor puede calcularse segu´n el
me´todo de NTU de la siguiente manera:
ǫ =
NTU
NTU + 1
(3.38)
La efectividad de un intercambiador de calor se define t´ıpicamente como la
relacio´n de la cantidad de calor transferida durante un per´ıodo de tiempo espec´ıfico
a la cantidad ma´xima teo´rica de calor que podr´ıa transferirse en ese tiempo. Esta
definicio´n requiere una ligera aclaracio´n para el regenerador, que se define como:
ǫ =
Qtransferido
Qteo´rico
(3.39)
Donde Qtransferido la cantidad de calor transferida al regenerador en una sola
pasada a trave´s del regenerador, y Qteo´rico es el calor teo´rico que puede transferir el
regenerador para las consideraciones hechas en el modelo adiaba´tico. Por lo tanto,
la efectividad representa la fraccio´n de energ´ıa almacenada de una parte del ciclo
para su uso en la siguiente. Un regenerador ideal tendr´ıa un efecto de unidad y
asegurar´ıa que cualquier fluido de trabajo que saliera o entrara a la ca´mara caliente
o fr´ıa estuviera a la temperatura exacta de esa ca´mara.
La desviacio´n de la efectividad ideal equivale a una desviacio´n de la tempera-
tura de este ideal, y requiere calor de entrada adicional en el lado caliente o calor
rechazado adicional en el lado fr´ıo. La efectividad tanto del paso de almacenamiento
como del paso de regeneracio´n se puede suponer equivalente siempre que la desvia-
cio´n de la temperatura es pequen˜a: la u´nica diferencia radica en las propiedades
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dependientes de la temperatura del fluido de trabajo, que normalmente no var´ıa
excepto en rangos de temperatura ma´s grandes.
Un regenerador compuesto de fibras aleatorias comprimidas en una geometr´ıa
no es un concepto nuevo. Un problema notable con el material de lana de vidrio para
un regenerador es que sus fibras pueden aflojarse y obstruir partes de la ma´quina.
Este disen˜o mitiga el problema al utilizar la malla de cobre de los intercambiadores
de calor como estructura de contencio´n y filtro para el regenerador. El pequen˜o
dia´metro hidra´ulico de la malla sirve para evitar que los regeneradores entren en los
espacios de gas caliente o fr´ıo. De hecho, durante las pruebas, el material de fibra
vidrio se observa bien retenido.
3.4 Pisto´n desplazador
El pisto´n del desplazador es responsable de transportar el gas de trabajo entre
las ca´maras caliente y fr´ıa. En este disen˜o, el desplazador difiere de los disen˜os cla´sicos
de los motores Gamma, ya que el mismo no es el regenerador del sistema, debido
al gran taman˜o del motor en cuestio´n es un cilindro con una camisa que permite el
gas de trabajo empuje el desplazador hacia el exterior mediante flujo radial, luego
de forma azimutal a trave´s de la malla del intercambiador de calor y la matriz del
regenerador, despue´s nuevamente radialmente hacia la regio´n del desplazador. Dado
que el pisto´n del desplazador no esta´ involucrado en la extraccio´n de energ´ıa del
ciclo, experimenta fuerzas y esfuerzos significativamente menores, y solo tiene que
superar la ca´ıda de presio´n debida al arrastre por friccio´n del gas de trabajo.
Sin embargo, entra en contacto con la ca´mara caliente y fr´ıa,por lo tanto,
experimenta un gradiente de temperatura que debe tenerse en cuenta. Esto lleva a
varias opciones de disen˜o importantes. Primero, el pisto´n del desplazador es hueco y
ligero. Esto ayuda a reducir la pe´rdida de conduccio´n a trave´s del desplazador. Dado
que no experimenta fuerzas elevadas, necesita la misma resistencia estructural que el
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pisto´n de potencia, pero esta´ reforzado con un c´ırculo de seis separadores interiores
para mantener la integridad estructural. Hay un espacio libre de 0.762 mm entre
el desplazador y su cilindro, lo que proporciona suficiente espacio entre la falda del
pisto´n y la pared del cilindro para permitir la expansio´n te´rmica sin raspar.
(a) Vista isome´trica del pisto´n desplazador
(b) Vista en corte del pisto´n desplazador
Figura 3.8: Vista isome´trica del pisto´n desplazador (a) y vista en corte del pisto´n
desplazador (b).
El pisto´n desplazador disen˜ado se muestra en la Figura 3.8. Las propiedades
del mismo se enumeran en la Tabla 3.5. El desplazador consiste en dos platos y un
cilindro rolado. Seis pasadores de acero unen los platos superiores e inferiores para
reforzar la resistencia estructural debido a su forma hueca. Al ser hueco, se elimina
la conduccio´n a trave´s del pisto´n, excepto a trave´s de la pared y los pasadores. Un
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pequen˜o orificio de purga permite que la presio´n interna se equilibre con la presio´n del
motor, pero a un ritmo mucho ma´s lento que el propio ciclo para evitar interacciones
con la forma de onda de la presio´n del gas.
Tabla 3.5: Propiedades del desplazador
Propiedad Valor
Dia´metro 203.2 mm
Longitud de la Camisa 119.8 mm
Tolerancia 0.0762 mm
Espesor del cuerpo y los dos platos 3.175 mm
Carrera 101.6 mm
Masa 2.9 kg
El pisto´n del desplazador puede disen˜arse como un pisto´n libre o como un
componente cinema´ticamente vinculado al pisto´n de potencia a trave´s de un cigu¨en˜al
u otro mecanismo. Hay ventajas y desventajas para cada enfoque. Un disen˜o de
pisto´n libre generalmente utiliza flexiones, diafragmas o un resorte magne´tico para
restringir el movimiento del pisto´n y proporcionar una fuerza de recuperacio´n del
resorte, con un agitador electromagne´tico para impulsarlo [76].
El uso de un disen˜o de pisto´n libre t´ıpicamente reduce las pe´rdidas, permite la
actuacio´n dina´mica y el ajuste de amplitudes, y permite la operacio´n independiente
del pisto´n de potencia. Sin embargo, agrega complejidad en el disen˜o y control del
pisto´n y requiere una entrada separada de potencia para ser accionada[76]. Un enlace
cinema´tico directo a trave´s de un cigu¨en˜al restringe el pisto´n a una amplitud y un
a´ngulo de fase espec´ıficos, y es mucho ma´s sencillo de disen˜ar. En este caso, el pisto´n
desplazador esta´ impulsado por la potencia desarrollada por el pisto´n de potencia,
por lo que no se necesita un accionamiento adicional.
Dado que el desplazador es hueco, se debe tener cuidado para asegurar que
la estructura sea estable bajo la presio´n de trabajo. Mientras que el desplazador
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se equilibrara´ con la presio´n promedio del motor, el motor produce una forma de
onda de presio´n que ejerce presio´n en la parte superior e inferior del desplazador.
Los grosores de rolado escogidos para el cilindro se basaron en este criterio y se
fundamentaron bajo una ana´lisis FEA estructural para la presio´n de trabajo del
motor, en la Figura 3.9 se puede observar el desplazamiento de la pieza sometida
a las fuerzas de expansio´n te´rmica y el factor de seguridad de la pieza. Como se
observa la flexio´n en la pieza presenta valores significativamente bajos y el factor de
seguridad mas bajo es muy bueno, ya que supera el 6 cuando el mı´nimo para este
tipo de piezas requerido es de 3. El material que escogio´ fue el acero debido a sus
propiedades de resistencia meca´nica, buena durabilidad y resistencia la flexio´n.
(a) Ana´lisis de resistencia estructural del pisto´n desplazador
(b) Coeficiente de seguridad para el pisto´n desplazador a la
condiciones de trabajo
Figura 3.9: Ana´lisis de resistencia estructural del pisto´n desplazador (a) y Coeficiente
de seguridad para el pisto´n desplazador a la condiciones de trabajo (b).
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3.5 Pisto´n de Potencia
El pisto´n de potencia es responsable de los movimientos de expansio´n y com-
presio´n del motor. Como tal, experimenta grandes fuerzas y tiene que tener mayor
resistencia meca´nica que el pisto´n del desplazador. En este disen˜o, es un cilindro de
acero so´lido con un c´ırculo interior ahuecado, como se muestra en la Figura 3.10 . El
mismo comprime y expande el volumen total del fluido de trabajo dentro del motor
Stirling, extrayendo potencia durante la operacio´n.
Figura 3.10: Vista isome´trico del pisto´n de potencia
El pisto´n de potencia experimenta altas fuerzas durante las carreras de compre-
sio´n y expansio´n, que requieren una potencia de accionamiento reactiva. La presuri-
zacio´n del fluido de trabajo aumenta las fuerzas de compresio´n experimentadas por
unidad de cambio de volumen. Estas fuerzas pueden fa´cilmente volverse excesivas.
Un me´todo para mitigar esto es tratar el fluido de trabajo interno como un resorte
de gas y disen˜ar la masa del pisto´n de potencia de manera tal que a la presio´n y
movimiento nominales, el pisto´n se mueva en la resonancia del sistema masa resorte
como se muestra en la Figura3.11 . Esto permite que el resorte de gas tome la ma-
yor parte de la potencia reactiva requerida para impulsar el pisto´n en movimiento
sinusoidal de estado estable [68].
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Figura 3.11: Sistema de masa resorte equivalente para el ana´lisis dina´mico del gas
en el pisto´n de potencia
Para lograr una masa particular, la u´nica geometr´ıa relevante del pisto´n de
potencia para el ciclo del gas es la cara interior del pisto´n. Esta cara, junto con el
movimiento del pisto´n, determina el efecto del pisto´n de potencia sobre el movimiento
y la compresio´n del gas. En vista de esto, el material puede ser removido del pisto´n de
potencia en la cara exterior para lograr la masa deseada sin afectar el ciclo interno. En
este disen˜o, un cilindro se perfora desde la cara exterior para lograr resonancia con el
resorte de gas. La masa resonante deseada viene dada por las siguientes ecuaciones:
k = γpA2p (3.40)
m =
k
w2
(3.41)
Donde k es la constante ela´stica del muelle γ es razo´n de calores espec´ıficos
a presio´n y volumen constantes del gas de trabajo (Cp
Cv
), A2p (m
2) es el a´rea de la
seccio´n transversal del pisto´n que choca con el gas, V es el volumen de barrido para
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el pisto´n de potencia, y w la frecuencia de operacio´n del motor (HZ). la masa de
disen˜o para que alcance la resonancia es de 11 kg.
El pisto´n de potencia se encuentra en una interfaz entre el fluido de trabajo
interno y el espacio de la manivela, que en esta configuracio´n esta´ presurizado a la
presio´n media del gas de trabajo. A medida que la presio´n interna oscila alrededor de
la media, este diferencial de presio´n puede causar un flujo de fugas, lo que impone
una pe´rdida en el motor en forma de pe´rdida de trabajo P-V. Esta interfaz debe
estar lo suficientemente sellada para evitar una fuga excesiva de gas hacia o desde el
ambiente. En el caso de estudio, esta interfaz esta´ totalmente presente en el lado fr´ıo
del motor, a diferencia de otras configuraciones del motor Stirling, que simplifican
enormemente el sellado. En este disen˜o, el sellado se logra simplemente con un espacio
estrecho entre el pisto´n de potencia y su alojamiento del cilindro. La camisa del pisto´n
se disen˜o´ con una separacio´n de 1 mile´simas respecto al cilindro del pisto´n, que se
logro´ con una holgura inicial mecanizada de 2 mile´simas, y luego se cubrio´ con una
capa de hasta 1 mile´sima en un proceso de pulverizacio´n de precisio´n.
Dado que se trata de una superficie de contacto, tambie´n sirve como superficie
de apoyo entre el pisto´n de potencia y el resto del motor. La lubricacio´n de esta
superficie tambie´n se logra con el recubrimiento, que es un lubricante Xylan 1620 en
seco[77]. El material Xylan fue elegido por su bajo coeficiente de friccio´n dina´mica
(alrededor de 0.02) en un amplio rango de presiones superficiales, y buena resistencia
al desgaste y proteccio´n contra la corrosio´n. Con este recubrimiento, el pisto´n logra
una baja friccio´n en movimiento y un sellado adecuado del fluido de trabajo. En la
Tabla 3.6 se muestran las propiedades del pisto´n de potencia.
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Tabla 3.6: Propiedades del pisto´n de potencia
Propiedad Valor
Dia´metro 177.8 mm
Longitud de la Camisa 170.18 mm
Tolerancia 0.0254 mm
Recubrimiento 3.175 mm
Carrera 152.4 mm
Masa 11 kg
3.6 Sistema de transmisio´n
El sistema de transmisio´n es el enlace cinema´tico entre el pisto´n de potencia
y el pisto´n desplazador. Para estos motores se utilizan dos tipos de transmisio´n: un
disen˜o a pisto´n libre o un cigu¨en˜al. Los disen˜os de pistones libres tienen las ventajas
de variar los volu´menes de barrido, menos partes mo´viles y menores perdidas de
friccio´n. Un disen˜o tipo cigu¨en˜al tiene ventajas de no requerir un accionamiento de
pisto´n independiente, controles ma´s simples y la utilizacio´n de piezas que ya tienen
una cadena de suministro ubicua. El disen˜o elegido para el sistema fue un cigu¨en˜al
y su seleccio´n se fundamenta a continuacio´n.
La principal implicacio´n del disen˜o para el ciclo del motor es que los volu´menes
barridos de los pistones esta´n a la altura de la geometr´ıa del cigu¨en˜al. El dia´metro
del cigu¨en˜al debe estar disen˜ado para adaptarse a las fuerzas ma´ximas desarrolladas
por el pisto´n de potencia, as´ı como a las fuerzas necesarias para impulsar el pisto´n
del desplazador. Esto se puede observar en la Figura 3.12, donde en el ana´lisis de
elementos finitos se aprecia que los desplazamientos ma´ximos en las zonas de riesgo
de la pieza estas en el orden de 3×10−4 mm y el factor de seguridad por encima de
valores de 10, siendo el criterio aceptable para este tipo de disen˜os de 5 [78]. Los
rodamientos tambie´n deben elegirse para reducir las pe´rdidas, ya que estas pe´rdidas
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se restan directamente del trabajo de salida. En la Figura 3.13 se muestra una imagen
del cigu¨en˜al construido final.
(a) Ana´lisis FEA para el cigu¨en˜al
(b) Coeficiente de seguridad para el cigu¨en˜al
Figura 3.12: Ana´lisis FEA para el cigu¨en˜al (a) y Coeficiente de seguridad para el
cigu¨en˜al (b).
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Figura 3.13: Cigu¨en˜al fabricado
3.7 Volante de inercia
El volante de inercia es uno de los componentes ma´s importantes del motor
ya que es el encargado de almacenar la energ´ıa cine´tica suficiente para garantizar
que el sistema de transmisio´n del motor siga en movimiento. En el caso de estudio el
volante de inercia es una polea que se utilizara´ para la conversio´n de energ´ıa meca´nica
en ele´ctrica mediante un sistema de transmisio´n por correa a un alternador de tres
polos que se describira´ a detalle en posteriores secciones. Para el ca´lculo de la inercia
necesaria para el volante se realizo´ una simulacio´n dina´mica por el software Autodesk
Inventor, el proceso realizado fue el siguiente. Con el dibujo del ensamble realizado
en el software que se muestra en la Figura 3.16, se pasa a la etapa de simulacio´n con
todos los materiales definidos. El primer paso es realizar la curva de arranque del
motor que se muestra en la Figura 3.15, con las misma el sistema realiza el arranque
y calcula las fuerzas y momentos para los puntos sen˜alados de intere´s para el autor,
los cuales son en los mun˜ones, el cigu¨en˜al y en la salida del mismo donde ira el
volante. El programa calcula estos para´metros de la siguiente manera:
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Figura 3.14: Ensamble utilizado para la simulacio´n dina´mica
Figura 3.15: Curva de arranque utilizada para la simulacio´n.
Precisio´n del solucionador:
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Las ecuaciones dina´micas se integran mediante un esquema de integracio´n de
Runge-Kutta de quinto orden. El error y el paso de tiempo de la integracio´n se
gestionan del modo siguiente para poder ofrecer garant´ıas:
Se calcula el error de integracio´n al final de cada paso de Runge-Kutta, en
funcio´n de las velocidades y las aceleraciones calculadas.
Este error de integracio´n se compara con el para´metro “precisio´n de solucio-
nador” definido por el usuario.
Si el error de integracio´n supera la precisio´n del solucionador, se rechaza el
paso. Entonces se calcula un nuevo paso de tiempo inferior al paso real y se
reinicia la simulacio´n desde el principio del paso con el nuevo valor del paso de
tiempo.
Realizada la simulacio´n se obtiene los valores de fuerza, velocidad y torque para los
puntos seleccionados y se obtienen gra´ficas y datos en hojas Excel como el que se
muestra en la Figura 3.16.
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Figura 3.16: Comportamiento del torque para el punto ma´s pegado a la salida del
cigu¨en˜al en la simulacio´n.
Despue´s de haber realizado esto pasamos a la etapa de post-procesamiento
donde se hallara´ la velocidad promedio de la corrida, el torque promedio y mayor
velocidad y con estos valores se calculara´ la energ´ıa necesaria para el volante y la
inercia necesitada del mismo mediante las ecuaciones 3.42 y 3.43 que se pueden
consultar en [78].
E = Tave − Tma´x (3.42)
I =
E
(0.05× v2prom)
(3.43)
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Donde Tave y Tma´x (N-m) son lo torques promedios y mayor velocidad respecti-
vamente, E (N-m) es la energ´ıa que debe almacenar el volante, vprom (
rad
s
) es la
velocidad promedio del sistema, e I la inercia calculada (kg-m2). Despue´s de esto se
selecciono´ la polea comercial del catalogo Martin[79] que cumpliera con las carac-
ter´ısticas se selecciono´ la polea con numeracio´n B124-SDS, aunque la misma esta
sobredimensionada con respecto a su valor inercial era la polea ma´s cercana que
cumpl´ıa los requerimientos necesarios. Las propiedades del volante se enumeran en
la Tabla 3.7.
Tabla 3.7: Propiedades del volante
Propiedad Valor
Velocidad promedio 83.4 rad
s
Torque promedio de la simulacio´n 19.78 N-m
Torque a velocidad ma´xima de la simulacio´n 53.91 N-m
Energ´ıa almacenada en el volante 34 N-m
Inercia necesitada para el volante 0.097357388 kg-m2
Inercia de la polea selccionada 0.111203 kg-m2
3.8 Sistema de Calentamiento del Motor
La fuente de calor para el motor en cuestio´n, es un fluido, agua en este caso,
calentado mediante colectores solares descritos en la seccio´n1.1.4 a una temperatura
de operacio´n de 200◦C. El calor se transfiere al motor mediante un intercambiador
de calor de cobre en forma de espiral como se muestra en la Figura 3.17. El mismo
fue disen˜ado para que se pudiera transmitir los 13000 W de calor requeridos.
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.
Figura 3.17: Vista Isome´trica de la espiral caliente.
Se concibio´ el intercambiador bajo los criterios expuestos en [80]. Se trabajo´
con un a´rea fija ya que era la dimensio´n permisiva de la parte exterior del intercam-
biador caliente. A partir de aqu´ı se calculo´ el flujo de calor que maneja la espiral
mediante la Ecuacio´n 3.44. Donde Q es el flujo de calor en (W), ∆tc es la diferencia
de temperatura media logar´ıtmica y se calcula mediante la Ecuacio´n 3.46, donde T1,
T2 y Ts son las temperaturas de entrada, salida del fluido y la superficie del inter-
cambiador de calor caliente respectivamente. Por u´ltimo U es el coeficiente global de
transferencia de calor para la espiral en W
m2
A =
Q
U∆tc
(3.44)
El coeficiente global de transferencia de calor viene dado por la ecuacio´n 3.45
1
U
=
1
ho
+
1
hio
+
x
kc
+Rt +Ra (3.45)
∆T =
(T2 − T1)
ln
(Ts−T1)
Ts−T2
(3.46)
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Donde ho y hi son los coeficientes de transferencia de calor para el exterior y
el fluido interno de la espiral, x es el grosor de la tuber´ıa (m), kc es la conductividad
te´rmica del material ( W
m2K
), Rt y Rt son el factor de fallas para la coraza y el interior
de la tuber´ıa, y se determinan de manera emp´ırica dependiendo del re´gimen de
trabajo del fluido.
Para determinar los coeficientes de transferencia de calor para el exterior e
interior de la espiral se utilizaron las ecuaciones 3.47, 3.48 y se pueden consultar en
[80].
ho =
k0.36Re0.55Pr
1
3 ( u
utc
)
De
(3.47)
hi = jh(
k
D
)(Pr
1
3 ) (3.48)
Donde De y D (m), son los dia´metros exterior e interior de la tuber´ıa, jh es el
factor de Colburn que se determina mediante gra´ficas realizadas en base al numero de
Reynolds (Re) [80]; u y utc son las viscosidades cinema´ticas del fluido a temperatura
del mismo y a la temperatura de la pared de la tuber´ıa ( kg
mh
).
Una vez calculado los para´metros expuestos anteriormente sustituimos en la
Ecuacio´n 3.44, para determinar el flujo de calor que se va a manejar en el intercam-
biador. Para esto se realizo´ varias iteraciones con dia´metros de un cuarto, media y
una pulgada respectivamente, y se analizo´ el comportamiento de esta geometr´ıa a
flujos volume´tricos de 1 m
3
h
y 2 m
3
h
, debido a que corresponden a bombas accesibles
comercialmente y de bajo costo. Para estas condiciones se determino´ que la geo-
metr´ıa de 1 pulgada fue la que mejor comportamiento presento en cuanto al flujo
de calor con 14.4 kW de flujo. En base a este criterio el intercambiador de calor en
forma de espiral quedo dimensionado como se muestra en la Tabla 3.9.
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Tabla 3.8: Geometr´ıa de la espiral
Para´metro Valor
Paso 0.0381 m
Nu´mero de Vueltas 7
Longitud 6.7 m
Dia´metro exterior (Espiral) 0.509 m
Dia´metro interior (Tuber´ıa) 0.0254 m
3.9 Sistema de Enfriamiento
Con el objetivo de mantener la temperatura del volumen de control fr´ıo del
motor a una temperatura de 30 ◦C, para garantizar un diferencial de temperatura
entre la fuente de calor y el de mas de 150 ◦C, se disen˜o´ un intercambiador de calor
en forma de espiral que va conectado a la parte posterior del enfriador. El mismo
se disen˜o´ bajo los criterios postulados en [80] y de forma similar al intercambiador
planteado en la seccio´n 3.8.
Para el ca´lculo de los para´metros termodina´micos se realizo´ la misma metodo-
log´ıa utilizada en la Seccio´n 3.8. Para este caso la iteracio´n se hizo con el objetivo
de alcanzar mı´nimo un flujo de calor de 10000 W, y variando el dia´metro interior
de la espiral en valores de 0.25, 0.5 y 1 pulgadas. Los resultados de estas iteraciones
se muestran en la Figura 3.18. Como se puede apreciar el flujo de calor o´ptimo se
muestra para la tuber´ıa de 0.25 en todos los caso independientemente del valor de
flujo volume´trico. Al igual que el caso de la seccio´n anterior se selecciona un flujo de
trabajo de 1 m
3
h
y 2 m
3
h
, porque es el caudal mas comu´n en bombas comerciales.
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Figura 3.18: Comportamiento del intercambiador para distintos caudales de trabajo.
En base al criterio expuesto el intercambiador de calor quedo dimensionado
como se muestra en la Tabla 3.9, y se muestra en la Figura 3.19
Tabla 3.9: Geometr´ıa de la espiral para enfriamiento
Para´metro Valor
Paso 0.000925 m
Nu´mero de Vueltas 10
Longitud 11 m
Dia´metro exterior (Espiral) 0.509 m
Dia´metro interior (Tuber´ıa) 0.00635 m
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(a) Vista isome´trica de la espiral de enfriamiento
(b) Espiral de enfriamiento montada en el motor
Figura 3.19: Vista isome´trica de la espiral de enfriamiento (a), fotograf´ıa de espiral
montada en el motor (b).
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3.10 Pe´rdidas e ineficiencia del motor
Las pe´rdidas e ineficiencias en el motor Stirling representan desviaciones de la
concepcio´n ideal de la operacio´n del motor te´rmico mediante un ciclo Stirling[31].
Estas pueden ir desde las pe´rdidas por friccio´n en el gas de trabajo hasta la energ´ıa
te´rmica que no es totalmente captada por un intercambiador de calor. Cada uno de
estos afecta el rendimiento del motor de diferentes maneras, no todas las pe´rdidas
tienen el mismo impacto en la eficiencia.
Una clasificacio´n importante de pe´rdidas es distinguir entre las de entalp´ıa y
trabajo. La diferencia entre estas dos es que si la energ´ıa se ha convertido termo-
dina´micamente para realizar trabajo. Las pe´rdidas por entalp´ıa, que son previas a
la conversio´n, son menos adversas que las pe´rdidas por trabajo, que son posteriores
a la conversio´n, porque cada Watt de trabajo de salida requirio´ mu´ltiples Watt de
energ´ıa te´rmica de entrada debido a la eficiencia del ciclo. Para tener en cuenta ade-
cuadamente esta diferencia, las pe´rdidas de entalp´ıa se multiplican por la eficiencia
de conversio´n y se agregan a las pe´rdidas de trabajo para determinar la pe´rdida total
del motor.
Un segundo matiz es que las pe´rdidas pueden contribuir o disminuir la carga de
trabajo de los intercambiadores de calor. Por ejemplo, el flujo de calor directamente
del lado caliente al lado fr´ıo impone una carga tanto en los intercambiadores de calor
del lado fr´ıo como en el caliente, ya que ese calor debe ser transferido al motor en el
lado caliente y transferido fuera del motor en el lado fr´ıo.La pe´rdida por friccio´n se
manifiesta en forma de calor agregado, pero donde se agrega este calor en el motor
cambia la cuantificacio´n de esta pe´rdida. El calor de friccio´n en el lado fr´ıo degrada la
diferencia de temperatura entre las ca´maras caliente y fr´ıa y debe ser transferido fuera
del motor, pero el calor de friccio´n en el intercambiador de calor del lado caliente pasa
nuevamente por el ciclo de Stirling y se puede recuperar parcialmente. La porcio´n
recuperable es nuevamente la eficiencia de conversio´n del motor. Teniendo en cuenta
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estas consideraciones al evaluar las pe´rdidas en el motor, las siguientes subsecciones
abordara´n las pe´rdidas ma´s importantes en el motor y co´mo se analizan y cuantifican.
3.10.1 Inefectividad del regenerador
La mayor fuente de pe´rdida en el motor Stirling es la ineficacia del regenerador.
Esta es esencialmente una entalp´ıa sin capturar que se mueve directamente desde el
lado caliente al lado fr´ıo, sin ser conservada por el regenerador. En este disen˜o, la
cantidad de calor que se mueve a trave´s del motor es aproximadamente un orden
de magnitud mayor que el flujo de calor a trave´s de los intercambiadores de calor,
por lo tanto, cualquier ineficacia en el regenerador es muy impactante. La pe´rdida
debida a la inefectividad del regenerador viene dada por:
Pineff = Q˙r(1− εr) (3.49)
Donde Qr es el flujo de calor a trave´s del regenerador y εr la efectividad del mismo.
De acuerdo con los resultado del modelo de segundo orden el flujo de calor es de
3.97 ×102 kW, as´ı todo con una efectividad del 99.8 %, las pe´rdidas por entalp´ıa se
cuantifican en 993 W para el regenerador en el caso de estudio.
3.10.2 Pe´rdidas por conduccio´n
Las pe´rdidas por conduccio´n son el segundo componente ma´s grande de pe´rdi-
das por entalp´ıa del sistema. Las v´ıas de conduccio´n ma´s importantes son a trave´s
del cilindro interno del desplazador, a trave´s del desplazador mismo y a trave´s de la
pared exterior del motor. El desplazador fue disen˜ado para ser hueco, con paredes
ma´s delgadas y suficientes soportes estructurales en el interior, a fin de reducir el
a´rea de la seccio´n transversal para la conduccio´n.En este disen˜o, la pared exterior fue
disen˜ada para ser una cubierta delgada para mitigar esta pe´rdida. Normalmente, la
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pared exterior debe soportar la presurizacio´n del fluido de trabajo, pero este disen˜o
utiliza una contencio´n secundaria para mantener la presio´n elevada. La ecuacio´n de
pe´rdida conductiva es la fo´rmula ba´sica para la conduccio´n a trave´s de un cuerpo
so´lido:
Φq =
∆TσA
L
(3.50)
Las rutas de pe´rdida de conduccio´n importantes incluyen el cilindro del desplazador,
la pared del dia´metro exterior del desplazador y la pared del dia´metro exterior del
motor. La conduccio´n a trave´s de la malla del regenerador es despreciable, debido a
la alta porosidad y la baja conductividad del material del regenerador. La pe´rdida
de estos caminos de conduccio´n se detalla en la Tabla 3.10
Tabla 3.10: Pe´rdidas por conduccio´n
Pe´rdida para cada componente Valor
Cilindro del desplazador 215.53 W
Pared del pisto´n desplazador 101.10 W
Pared del motor 84.93 W
3.10.3 Pe´rdidas por friccio´n en el gas de trabajo
La siguiente mayor fuente de pe´rdida son las pe´rdidas por friccio´n del flujo
de gas a trave´s del regenerador y la malla del intercambiador de calor. Estas son
pe´rdidas de trabajo, ya que esta energ´ıa debe ser suministrada por el movimiento
de los pistones para forzar el flujo de gas. En este disen˜o, estos componentes esta´n
compuestos por fibras de pequen˜o dia´metro estrechamente empaquetadas, y ambos
experimentan un flujo de gas oscilatorio. Una formulacio´n anal´ıtica completa de este
tipo de pe´rdida ser´ıa altamente complicada y requerir´ıa un modelado de dina´mica
de fluidos, pero existen fo´rmulas probadas emp´ıricamente en la literatura y se han
utilizado para motores Stirling anteriormente [30, 70]. La friccio´n del flujo de fluido
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a trave´s de una malla fina viene dada por el siguiente conjunto de ecuaciones:
fma´x =
Csf
Rema´x
+ Cfd (3.51)
pma´x = ρfma´xv
2
ma´x
Lw
2Dh
(3.52)
Pmesh =
A0ρma´xvma´x
2
(3.53)
Donde fma´x es el coeficiente de friccio´n ma´ximo, Csf y Cfd son coeficientes determi-
nados emp´ıricamente y se pueden consultar en [30], para este caso se utilizo´ Csf=175
y Cfd= 1.6; Rema´x es el nu´mero de Reynolds a velocidad ma´xima; pma´x (Pa) es la
ca´ıda de presio´n pico asociada con la friccio´n; vma´x (
m
s
) es la velocidad ma´xima del
fluido; Lw (m) es la longitud a trave´s de la malla; Dh (m) dia´metro hidra´ulico de la
malla; Pmesh (W) es la pe´rdida por friccio´n en forma de potencia; A0 (m
2) es el a´rea
de flujo libre de la malla en la direccio´n del fluido.
Estas ecuaciones se pueden aplicar tanto a la malla del regenerador y malla de
cobre. Como se puede ver en estas relaciones, la pe´rdida por friccio´n de flujo se escala
de forma cuadra´tica con la velocidad del fluido, inversamente de forma cuadrada con
el dia´metro hidra´ulico y, tal vez sorprendentemente, no se escala en primer orden
con la presio´n.
3.10.4 Pe´rdidas por compresio´n
Otra pe´rdida cr´ıtica de entalp´ıa es la pe´rdida por compresio´n del resorte de
gas, tambie´n conocida como pe´rdida por histe´resis del gas[68]. Esto es causado por
el calentamiento adiaba´tico del fluido de trabajo durante la parte de compresio´n del
ciclo de Stirling, elevando la temperatura del fluido. Esto conduce a una pe´rdida
adicional de transferencia te´rmica al medio ambiente, eliminando la entalp´ıa del
fluido. Los intercambiadores de calor deben restaurar esta entalp´ıa perdida para
mantener el nivel de entalp´ıa del fluido de trabajo. En la carrera de expansio´n, el
fluido se enfr´ıa adiaba´ticamente ma´s alla´ del comportamiento isote´rmico ideal, y
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requiere energ´ıa de entrada adicional para mantener la temperatura. Esta pe´rdida
puede entenderse como resultado de un proceso de expansio´n y compresio´n que
es sustancialmente ma´s ra´pido que la velocidad de transferencia de calor de los
intercambiadores de calor. Este es tambie´n el principal mecanismo de pe´rdida en un
resorte de gas bajo movimiento sinusoidal. La ecuacio´n para esta pe´rdida es:
Wcomp =
√
ωγ3(γ − 1)Twpmκ
32
(
Vm
V0
)2Aw (3.54)
Donde ω (Hz) es la frecuecia del ciclo, γ es la relacion de capacidad de calor definida
por Cp
Cv
, Tw (K) es la temperatura de la pared del motor, pm es la presio´n media en
la ca´mara caliente del sistema, Vm (m
3) y V0 son el volumen de barrido y el volumen
muerto para los dos pistones del motor, Aw (m
2) es el a´rea mojada para el pisto´n
analizado. Las perdidas de compresio´n var´ıan cuadra´tica mente en relacio´n al valor
de Vm
V0
, puede crecer ra´pidamente si se disen˜an volu´menes barridos para los pistones
demasiado grandes.
3.10.5 Pe´rdidas en los canales
El gas de trabajo debe ser forzado a trave´s de los canales en el intercambiador
de calor e incurre en pe´rdida por friccio´n debido a este movimiento. Este feno´meno
es proporcionado por los pistones, y por lo tanto es una pe´rdida de trabajo, pero
contribuye de manera desigual a la pe´rdida general del motor, dependiendo de que´
intercambiador de calor este´ en cuestio´n. La friccio´n del lado caliente todav´ıa se
puede recuperar parcialmente, pero la friccio´n del lado fr´ıo es completamente perju-
dicial. Esta pe´rdida se determina a partir de una fo´rmula emp´ırica para el factor de
friccio´n junto con las ecuaciones esta´ndar de pe´rdida de gas:
fcanal = (0.79log(Re)− 1.64)
−2
(3.55)
Cap´ıtulo 3. Metodolog´ıa 98
pcanal = ρfcanalv
2
ma´x
L
2Dh
(3.56)
Pcanal = ρcanalV˙ (3.57)
Donde L (m) es la longitud del canal, Dh (m) el dia´metro hidra´ulico para
la seccio´n del canal, V˙ es el flujo volume´trico a trave´s del canal.Esta pe´rdida se
escala aproximadamente con la velocidad al cuadrado, por lo que mantener bajas
las velocidades de flujo es el mejor me´todo para reducir la pe´rdida. El fluido de
transferencia de calor externo fluye a trave´s de canales similares en el lado externo
del intercambiador de calor y tambie´n obedece este conjunto de ecuaciones.
3.10.6 Pe´rdidas por sellaje
Las pe´rdidas de sellaje se refieren a las pe´rdidas causadas por el espacio entre
un pisto´n y su camisa, lo que permite que una porcio´n de gas transfiera calor por
conveccio´n de un lado del pisto´n al otro. Esto crea una pe´rdida debido a dos mecanis-
mos: primero, si existe un diferencial de temperatura entre las dos ca´maras, entonces
este flujo de gas es una pe´rdida de entalp´ıa de una ca´mara a la otra. Segundo, si hay
una ca´ıda de presio´n en el pisto´n, entonces esto incurre en la pe´rdida de flujo. La
tolerancia alrededor del desplazador y el pisto´n de potencia exhiben esta pe´rdida,
pero cada uno debido a uno diferente de los mecanismos.
La holgura alrededor del desplazador es un camino directo para mezclar el gas
de trabajo entre las ca´maras caliente y fr´ıa, lo que da como resultado la pe´rdida
de entalp´ıa que proporciono´ el intercambiador de calor del lado caliente y que el
intercambiador de calor del lado fr´ıo rechazo´ sin contribuir al trabajo.Sin embargo,
este espacio no esta´ expuesto a un diferencial de presio´n significativo y, por lo tanto,
no presenta el componente de pe´rdida de flujo. La tolerancia del pisto´n de potencia
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no expone un diferencial de temperatura considerable, por lo que no incurre en ese
componente. La pe´rdida del desplazador es la mayor de las dos pe´rdidas de sellaje, en
parte debido a la mayor brecha alrededor del desplazador. El modelo para la pe´rdida
de despeje se deriva de [44]. Primero, la transferencia de masa esta´ dada por:
m˙ = πD
p1 + p2
4RTg
(vg − g3
p1 − p2
6µL
) (3.58)
donde m˙ (kg
s
) es el flujo ma´sico a trave´s de la holgura, D (m) es el dia´metro
del pisto´n en cuestio´n, p1 y p2 (Pa) son las presiones para cada lado de la brecha,
R ( J
kgK
) es la constante de los gases ideales, Tg (K) es la temperatura media en el
claro de la tolerancia para los pistones del motor, v (m
s
) es la velocidad media para
el pisto´n, g (mm) la tolerancia utilizada en cada cilindro, µ (Pa-s) es ala viscosidad
dina´mica para el gas de trabajo, L (m) es a la longitud de la tolerancia utilizada. la
ecuacio´n de transferencia de masa incorpora dos te´rminos el primero vg, representa el
cizallamiento debido al movimiento del pisto´n; el segundo representa el flujo debido
a un diferencial de presio´n de un lado del espacio al otro. A partir de la transferencia
de masa calculada, las pe´rdidas por entalp´ıa y de ca´ıda de presio´n vienen dadas por:
PPV =
1
t2 − t1
∫ t2
t1
m˙∆p
ρ
dt (3.59)
H˙ =
Cp∆T
t2 − t1
∫ t2
t1
m˙dt (3.60)
donde PPV (W) es la pe´rdida para la ca´ıda de presio´n, H˙ (W) es la pe´rdida
por la transferencia de entalp´ıa, t1 y t2 (s) son lo tiempos de inicio y fin para cada
per´ıodo de la carrera de los pistones, ∆p (Pa) es la ca´ıda de presio´n en la holgura,
ρ ( kg
m3
es la densidad del gas, ∆T (K) es la diferencia de temperatura a trave´s de
la tolerancia. Las ecuaciones brindan dos tipos de perdidas, Ecuacio´n 3.59 devuelve
las perdidas de presio´n a trave´s de la brecha, la cual se aplica al pisto´n de potencia;
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Ecuacio´n 3.60 brinda las perdidas por entalp´ıa debido al flujo de calor sensible a
trave´s de la holgura del pisto´n desplazador.
3.10.7 S´ıntesis de pe´rdidas
La recopilacio´n de las pe´rdidas se muestran en la Tabla 3.11. Los ca´lculos de
cada una de estas pe´rdidas se integraron en las opciones de disen˜o y optimizacio´n
descritas anteriormente y sirvieron de criterios fundamentados para el disen˜o resul-
tante elegido. En la Figura 3.20 se muestra un diagrama completo de las pe´rdidas y
los flujos de potencia de la entrada a los flujos de salida. Como se muestra en esta
figura, el procedimiento contable para las pe´rdidas difiere ligeramente en cuanto a la
entalp´ıa en comparacio´n con las pe´rdidas en el trabajo, y en el lado caliente en com-
paracio´n con las pe´rdidas en el lado fr´ıo. Resumiendo: las pe´rdidas te´rmicas directas
del intercambiador de calor del lado caliente al intercambiador de calor del lado fr´ıo,
como la ineficiencia del regenerador o la pe´rdida de conduccio´n, no son tan perjudi-
ciales como las pe´rdidas que se deben sustraer de la produccio´n de trabajo porque
representan energ´ıa no convertida y por lo tanto, se descuentan por la eficiencia de
conversio´n.
Las pe´rdidas de trabajo son aquellas pe´rdidas que se restan del trabajo de
salida desarrollado, como la energ´ıa requerida para superar la friccio´n del flujo. El
calentamiento localizado de estas pe´rdidas tiene diferentes efectos dependiendo de la
ca´mara pro´xima. La disipacio´n de calor por friccio´n en el lado fr´ıo debe ser rechazado
para el ambiente, pero el calentamiento por friccio´n en el lado caliente aumenta la
entalp´ıa en esa ca´mara y, por lo tanto, se recicla nuevamente al ciclo del motor
Stirling. La friccio´n de flujo a trave´s del regenerador se divide entre las ca´maras
caliente y fr´ıa para representar el hecho de que este componente se extiende a ambos
lados de las ca´maras caliente y fr´ıa. Cada componente de pe´rdida se enumera en su
valor no descontado; la u´ltima l´ınea descuenta y suma cada pe´rdida en consecuencia,
por lo tanto, se establece en valores comparables al trabajo PV de salida.
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Tabla 3.11: Contabilizacio´n de pe´rdidas en el disen˜o de motores Stirling. Las pe´rdidas
por entalp´ıa se diferencian de las pe´rdidas meca´nicas y se descuentan por la eficiencia
de conversio´n η. Las pe´rdidas meca´nicas se separan en el lado fr´ıo y el lado caliente,
las pe´rdidas del lado caliente se convierten parcialmente a trave´s del proceso del ciclo
y se descuentan (1-η). La pe´rdida efectiva total es la suma de estos te´rminos.
Pe´rdidas Entalp´ıa Meca´nica
Efectividad del regenerador 993 W
Friccio´n de flujo del Regenerador 131 W
Friccio´n de flujo del Intercambiador (Foco Caliente) 17 W
Friccio´n de flujo del Intercambiador (Foco Fr´ıo) 13 W
Friccio´n de flujo de fluido externo (Foco Caliente) 15 W
Friccio´n de flujo de fluido externo (Foco Fr´ıo) 18 W
Friccio´n del flujo del canal (Foco Caliente) 79 W
Friccio´n del flujo del canal (Foco Fr´ıo) 96W
Pe´rdidas por compresio´n 66 W
Pe´rdidas por sellaje en el desplazador 387 W
Pe´rdidas por sellaje en el pisto´n de potencia 41.2 W
Pe´rdidas por conduccio´n 402 W
Total de pe´rdidas por entalp´ıa 1785 W
Pe´rdidas por entalp´ıa descontadas 357 W
Total de pe´rdidas meca´nicas del foco caliente 209.5 W
Total de pe´rdidas meca´nicas del foco caliente descontadas 167.6 W
Total de pe´rdidas meca´nicas del foco fr´ıo descontadas 266.7 W
Total de pe´rdidas de salida efectivas 791.3 W
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Figura 3.20: Diagrama de Sankey para el sistema
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3.11 Materiales y me´todos
3.11.1 Instrumentacio´n
Con los criterios de disen˜o y planteamientos de modelos expuesto en este cap´ıtu-
lo hasta ahora, se manufacturo´ y ensamblo´ un motor Stirling Gamma de bajo dife-
rencial de temperatura como se muestra en la Figura 3.21, con el fin de investigar las
diferentes afirmaciones que se plantean en el trabajo y la literatura. Los para´metros
generales de la instalacio´n experimental desarrollada se expone en la Tabla 3.12.
La misma esta equipada con una variedad de sensores con el fin de derivar dia-
gramas de presio´n en funcio´n del volumen y adquirir una visio´n ma´s profunda de la
termodina´mica del motor. Los sensores de presio´n son transductores piezoele´ctricos
PTD-25, la frecuencia del motor y el desplazamiento del pisto´n se miden utilizando
un encoder incremental de 100 pulsos por revolucio´n de resolucio´n TRD-MX100BD
y la temperatura en los distintos puntos se mide con termopares tipo T, de rangos
de temperatura de -100 ◦C a 400 ◦C. Estas mediciones de temperaturas se reali-
zan mediante una tarjeta de expansio´n compatible con el PLC, MOD.I-7018, de 8
entradas ana´logas. El sistema de adquisicio´n de datos se realiza mediante un PLC
FMD88-10, la velocidad de muestreo es de 0.1 datos por segundo, el mismo se con-
trola mediante un sistema de Supervisory Control and Data Acquisition (SCADA)
desarrollado para la recopilacio´n de datos, una foto del tablero de control se puede
observar en la Figura 3.22.
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Figura 3.21: Fotograf´ıa de la instalacio´n experimental desarrollada para medir la
presio´n en funcio´n del volumen.
Tabla 3.12: Dimensiones generales del motor Stirling.
Para´metro Valor
Dia´metro del pisto´n de potencia 177.8 mm
Volumen de barrido 0.004 m3
Dia´metro del pisto´n desplazador 203.2 mm
Carrera ma´xima del pisto´n desplazador 119.83 mm
Temperatura de la fuente 473 K
Temperatura del sumidero 303 K
Presio´n de trabajo 5 bar
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Figura 3.22: Fotograf´ıa de control de adquisicio´n de datos
3.11.2 Ajustes a la instalacio´n experimental
Realizado la metodolog´ıa de disen˜o, la manufactura, el ensamble y la puesta
en marcha de la estacio´n experimental. Se prosiguio´ a realizar una serie de corridas
experimentales para validar todos los feno´menos descritos en este documento de
tesis. La estacio´n experimental detallada se muestra en Figura 3.23 do´nde se puede
ver los distintos accesorios que se utilizaron para la misma.
Las corridas se hicieron utilizando el mechero mostrado en la Figura3.23, como
fuente de calor hasta que llegara a los 200◦C y una presio´n de llenado de 4 bar.
Las primeras pruebas encontraron problemas meca´nicos serios que impidieron el
sellaje necesario de los pistones y el cuerpo del motor, el cual derivo´ a muchas fugas
que imped´ıan la obtencio´n de datos que correspondieran a la obtencio´n de un ciclo
termodina´mico caracter´ıstico.
Cap´ıtulo 3. Metodolog´ıa 106
.
Figura 3.23: Fotograf´ıa de la instalacio´n experimental con sus respectivos compo-
nentes.
Dentro de los principales problemas se encontro´ alta rugosidad en el pisto´n des-
plazador como se muestra en la Figura 3.24 , tolerancia entre la camisa y el cilindro
mayore a la propuesta en el disen˜o. Estos inconvenientes afectaban directamente a la
friccio´n del pisto´n y el sellaje respectivamente. Otro de los contratiempos encontra-
dos durante estas pruebas fue el abollamiento del cuerpo del motor y la cilindricidad
de la placa para ensamblarla a los intercambiadores de calor y cerrar el regenerador,
los mismos se pueden apreciar en la Figura 3.24 .
Cap´ıtulo 3. Metodolog´ıa 107
(a) Cuerpo del motor
(b) Pisto´n desplazador
Figura 3.24: Fotograf´ıas del pisto´n desplazador y el cuerpo del motor. (a)Cuerpo del
motor con grietas.(b) Pisto´n desplazador con problemas de rugosidad.
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Para mitigar estos problemas se realizaron las siguientes acciones:
Maquinar nuevamente el pisto´n con un terminado espejo para evitar los pro-
blemas de rugosidad, y mantener la tolerancia H6 de 0.029 mm equivalente al
orden de la mile´simas de pulgada establecidas en el disen˜o.
Rehacer la camisa del pisto´n desplazador para mitigar los problemas de cilin-
dricidad, mejorar el acabado y utilizar el recubrimiento puesto en la camisa
del pisto´n de potencia Xylan 1620, para mejorar los problemas de friccio´n en
el ajuste camisa pisto´n.
Para el cuerpo del motor maquinar un surco en los intercambiadores para que
ensamble con el cuerpo de manera que se pueda resolver en alguna medida la
lamina de acero. Para el sellaje del mismo, utilizar sellador te´rmico de silicona
marca Quilosa de resistencia hasta 300 ◦C.
En la Figura 3.25 se muestran las respectivas modificaciones descritas anteriormente
realizadas, las mismas cumplieron con el objetivo de corregir lo problemas meca´nicos,
principalmente en el pisto´n desplazador donde se alcanzo la tolerancia propuesta en
el disen˜o de H6. En el siguiente cap´ıtulo se expondra´n los resultados de las pruebas
que se hicieron con las variaciones expuestas.
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(a) Cuerpo del motor y camisa
(b) Pisto´n desplazador
Figura 3.25: Fotograf´ıas del pisto´n desplazador y el cuerpo del motor, con los ajus-
tes meca´nicos. (a) Cuerpo del motor y camisa rectificados .(b) Pisto´n desplazador
nuevamente maquinado.
Cap´ıtulo 4
Resultados y discusio´n
4.1 Resultados del modelo adiaba´tico de
segundo orden
Del modelo expuesto en la Seccio´n 3.1 y toda la metodolog´ıa descrita en el
cap´ıtulo 3 del documento, se obtuvieron una serie de predicciones del comportamien-
to de los componentes del motor. Los feno´menos f´ısicos que ocurren y el rendimiento
del mismo.
Uno de los comportamientos principales en un ciclo Stirling es el diagrama de
presio´n en funcio´n del volumen, y como varia el mismo segu´n las condiciones de
trabajo. Para el caso de estudio que es un motor de bajo diferencial de temperatura
es clave como se va comportar el ciclo, ya que brinda informacio´n detallada de
las condiciones de operacio´n a las que se puede operar en aras de lograr la mayor
potencia y rendimiento del convertidor primario.
En la Figura 4.1 se muestra gra´ficos de presio´n en funcio´n del volumen para
distintas presiones de trabajo, para todos los casos la velocidad de rotacio´n del motor
es de 1200 rpm. Como se muestra en el gra´fico existe una diferencia entre la presio´n
ma´xima y mı´nima, en los espacios de expansio´n y compresio´n, esto como resultado
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de la ca´ıda de presio´n en los intercambiadores de calor cuando fluye el gas de trabajo
a trave´s de ellos. El a´rea encerrada por la curva ilustra el trabajo positivo realizado
por la expansio´n y el trabajo negativo realizado por la compresio´n. Compara´ndolo
con un ciclo ideal el calentamiento y enfriamiento a volumen constante se reduce
debido al volumen muerto del motor y el movimiento no sinusoidal del mecanismo
del convertidor primario.
.
Figura 4.1: Gra´fico de presio´n en funcio´n del volumen del ciclo adiaba´tico del modelo,
para distintas presiones de trabajo.
Se puede observar que la curva se agranda mientras aumenta la presio´n de
trabajo, un comportamiento de intere´s para saber las condiciones de trabajo en
las que puede operar el sistema en aras de lograr la mayor a´rea encerrada bajo la
curva lo que significa una mayor potencia de salida en el ciclo. Como se planteo´ es
clave predecir el comportamiento de la potencia de salida, ya que el disen˜o de este
convertidor primario esta fijado para una temperatura de la fuente a no mas de 200
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◦ C, con una temperatura de enfriamiento de 35 ◦C y si se pueden aumentar las
presiones dentro de un rango que no afecte a los elementos meca´nicos del motor en
aras de obtener la mayor potencia de salida a la misma temperatura de trabajo.
Otro comportamiento interesante es la capacidad de transferir calor de los
intercambiadores de calor. La misma se puede ver directamente correlacionada a la
velocidad de rotacio´n del motor afectando la potencia de salida del sistema como
se observa en la Figura 4.2. En la gra´fica se puede observar que el punto de mayor
potencia indicada es para 20 Hz y 2500 W, ya incluyendo las perdidas para el motor.
Este feno´meno es debido a que los intercambiadores de calor pierden la capacidad
de transferir unidades calor por segundo, ya que el proceso de transferencia de calor
se acelera demasiado, en contraste con el ciclo ideal que se propone que a mayor
revoluciones se obtendra´ mayor potencia indicada, ya que la misma es igual al trabajo
u´til del ciclo por la velocidad de rotacio´n, el modelo de segundo orden expone que
para el sistema en cuestio´n el mejor rango de operacio´n es de 10 a 20 Hz.
.
Figura 4.2: Gra´fico de potencia indicada vs frecuencia de operacio´n.
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4.1.1 Volumen en funcio´n del a´ngulo del cigu¨en˜al
Un feno´meno comu´n en los motores Stirling que sus disen˜adores quieren mini-
mizar a toda costa es el volumen muerto en el motor. El mismo representa fraccio´n
del ciclo que no realiza trabajo, es decir parte del volumen total del sistema que no
es convertido en trabajo u´til por ciclo. Para la configuracio´n del caso de estudio es
fundamental mitigar este para´metro, ya que los tipo Gamma de las tres configuracio-
nes son los que presentan el mayor espacio muerto en el motor[28]. Pueden ascender
hasta el 40% del volumen total del motor. La mayor parte de este espacio muerto
se tiene cuando el fluido de trabajo pasa por los intercambiadores de calor.
En la Figura 4.4 se puede apreciar el movimiento de los distintos cilindros
respecto a la variacio´n del a´ngulo del cigu¨en˜al. Se puede observar que la curva de
movimiento para todo los casos sigue un movimiento sinusoidal, que es el que se
asemeja al movimiento de un sistema de transmisio´n de motores Diesel y Otto. Sin
embargo para un motor Stirling ideal el movimiento es discontinuo, con picos en los
ma´ximos volu´menes y la curva en forma de recta un comportamiento casi imposible
de lograr con un sistema de transmisio´n convencional y se necesitar´ıa un disen˜o
extremadamente costoso. Debido a este comportamiento casi sinusoidal el sistema
en el diagrama de presio´n en funcio´n del volumen mostrados en las Figuras 4.1 y 2.1,
el a´rea encerrada bajo la curva es menor en el ciclo adiaba´tico simulado que en el
ideal, ya que el calentamiento y enfriamiento a volumen constante disminuye debido
al movimiento del sistema, adema´s de las pe´rdidas y el efecto del volumen muerto
del motor.
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Figura 4.3: Gra´fico de variacio´n de volumen respecto al a´ngulo de cigu¨en˜al.
4.1.2 Fluido de trabajo
El fluido de trabajo del motor Stirling es una opcio´n de disen˜o importante, ya
que interactu´a con todos los componentes del motor y es responsable de la trans-
ferencia de calor a trave´s de tres intercambiadores de calor . Las propiedades para
una eleccio´n ideal para el fluido de trabajo incluir´ıan una capacidad de calor baja,
que proporciona un mayor cambio de temperatura para una cantidad dada de calor
absorbido y mejora la efectividad del regenerador, pero reduce la transferencia de
calor en el intercambiador de calor; alta conductividad te´rmica, que mejora la trans-
ferencia de calor en el intercambiador de calor y el regenerador; y baja viscosidad,
lo que reduce la resistencia de friccio´n en todo el motor. El candidato ideal para un
fluido de trabajo basado solo en las propiedades del material es el gas de hidro´geno.
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Sin embargo, el hidro´geno conlleva problemas pra´cticos. Primero, es inflamable,
lo que agrega una preocupacio´n de seguridad importante a una tecnolog´ıa que de
otra manera ser´ıa benigna. En segundo lugar, el pequen˜o taman˜o de la mole´cula de
hidro´geno hace que sea dif´ıcil de contener, ya que requiere sellos herme´ticos de alta
calidad para evitar fugas, y el hidro´geno tambie´n causa la fragilidad del acero.
El helio se usa ma´s t´ıpicamente, ya que es inerte y tiene casi las mismas pro-
piedades que el hidro´geno.Tambie´n es propenso a las fugas, pero no en casi el mismo
grado que el hidro´geno. Sin embargo, el helio es relativamente caro y tendr´ıa que
ofrecer ventajas de rendimiento significativas. Para merecer su uso sobre gases ordi-
narios como el aire y el nitro´geno.
Otro fluido utilizado en estos sistemas es el nitro´geno, debido a su bajo costo
y simplicidad, el nitro´geno comprimido es barato, fa´cil de contener y se puede relle-
nar fa´cilmente si se producen fugas. El uso de nitro´geno presenta una penalizacio´n
de rendimiento en comparacio´n con los gases alternativos, pero la diferencia es lo
suficientemente pequen˜a como para que predominen las consideraciones pra´cticas de
uso.
En la Figura se muestra un gra´fico de los diferentes fluidos de trabajo y su in-
fluencia en ciclo. Los para´metros analizados son la relacio´n de compresio´n y la razo´n
de calor almacenado en el regenerador y el trabajo u´til del motor. Este gra´fico com-
plementa la informacio´n descrita anteriormente y da criterio a la hora de seleccionar
el fluido de trabajo para la operacio´n del motor. Analizando la Figura trabajar con
aire o hidro´geno seria lo ideal, pero teniendo el cuenta el costo, seguridad problemas
de sellaje que conllevar´ıa no es factible. Sin embargo el helio y el nitro´geno son op-
ciones factibles, sobre todo el primero ya que alcanza valores aceptables para el calor
almacenado al regenerador, sin poner en riesgo los elementos meca´nicos del motor.
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Figura 4.4: Gra´fico de los fluidos de trabajo en funcio´n de la razo´n de calor almace-
nada en el regenerador.
4.1.3 Pruebas experimentales
Como se hab´ıa mencionado en la seccio´n 3.11, con la metodolog´ıa descrita en
el cap´ıtulo 3, se manufacturo´ y se ensamblo´ un motor Stirling tipo Gamma de bajo
diferencial de temperatura, en la Figura 4.5 se muestra un isome´trico del ensamble
final del convertidor primario. La instalacio´n experimental se hab´ıa mostrado en la
Figura 3.23.En esa seccio´n se hab´ıan descritos ajustes meca´nicos que se hicieron al
motor.Con la realizacio´n de estos se prosiguio´ a realizar pruebas experimentales en
aras de obtener gra´ficos de presio´n en funcio´n del volumen para validar el modelo
expuesto hasta ahora. Para estas pruebas se utilizo un motor que hiciera funcio´n de
arrancador y pensando en un disen˜o futuro de alternador, donde se pudiera arran-
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car por este y luego que el Stirling rompiera inercia se quedara´ generando energ´ıa
ele´ctrica. El sistema de acoplamiento fue por un sistema de transmisio´n por correa
como se muestra en la Figura 4.7.
.
Figura 4.5: Vista isome´trica del ensamble del motor disen˜ado.
.
Figura 4.6: Fotograf´ıa instalacio´n experimental con el motor de arranque utilizado.
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El motor utilizado es de la compan˜´ıa General Electric modelo K-3, es un motor
de corriente directa con una variador de velocidad acoplado al mismo. El motor gira
a una velocidad ma´xima de 2000 rpm y tiene una potencia 2 HP. El motor acoplado
no fue capaz de superar el troque de inercia de necesitado por el motor Stirling,
ya que al utilizar el variador de velocidad se reduce su velocidad ma´xima a 1200
rpm y el ma´ximo momentum que alcanza es de 11 N-m, mientras que el necesario
para el Stirling es de 30 N-m. Para poder realizar una validacio´n experimental y ver
que feno´menos estaban ocurriendo dentro del motor construido, se opto por darle
vueltas de manera constante con una manivela. Estas pruebas se realizaron a presio´n
ambiente y temperatura de la fuente de 120◦C, mediante el mechero descrito en la
seccio´n 3.11. En la Figura se muestra el gra´fico de presio´n en funcio´n del volumen
que se puedo recopilar en las pruebas.
.
Figura 4.7: Gra´fico de presio´n en funcio´n del volumen obtenido en las pruebas ex-
perimentales.
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Se puede apreciar en la gra´fica que pra´cticamente lo que hace el sistema es
vencer friccio´n para rotar el volante y en realidad no produce trabajo u´til, esto se
debe a que la velocidad de rotacio´n en la prueba no pasaba de 240 rpm adema´s
que era muy variable. Aunque no es muy certera la prueba se percibe que el motor
tiende a seguir un ciclo caracter´ıstico Stirling, el trabajo registrado fue de 4,64 J, lo
que fundamenta la idea expuesta de que el sistema solo esta venciendo friccio´n y si
se hicieran las pruebas bajo mejores condiciones se podr´ıa validar de forma certera
el modelo planteado en este documento. Para esto se necesitar´ıa repetir las pruebas
con un motor integrado a un variador de velocidad y que la potencia del motor sea
de mı´nimo 3 caballos de fuerza (HP). Con esto sera posible variar la frecuencia y
estudiar a fondo que sucede con la termodina´mica del motor construido.
Cap´ıtulo 5
Conclusiones
5.1 Conclusiones Finales
Se analizaron los antecedentes sobre el motor Stirling configuracio´n Gamma y
su modelacio´n, lo cual permitio´ conocer caracter´ısticas, limitaciones y una correcta
estrategia para postular el modelo de forma adecuada.
Se desarrollo´ un modelo adiaba´tico de segundo orden, el cual facilito´ la para-
metrizacio´n del motor integrado con un modelo de pe´rdidas bien detallado de todos
los componentes. El mismo permitio´ tomar decisiones de disen˜o claves en cuanto a
los mejores para´metros de operacio´n para el desempen˜o del motor, la mejor selec-
cio´n de materiales para cada componente, fluidos y presiones de trabajo, adema´s del
re´gimen de velocidades de operacio´n del mismo.
Se realizo´ el disen˜o meca´nico de los componentes del motor el cual permitio´
un estudio de elementos finitos por componentes, simulaciones dina´micas que per-
mitieron fundamentar todos los criterios de disen˜o para su manufactura y ensamble.
Mediante el cual se obtuvo una instalacio´n experimental instrumentada para el po-
sible estudio experimental de los feno´menos f´ısicos que ocurren en un motor Stirling.
Por u´ltimo la instalacio´n experimental obtenida gracias a este estudio, de-
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ja abierta la posibilidad a realizar estudios futuros en la l´ınea de investigacio´n de
motores Stirling de bajo diferencial de temperatura para aplicaciones solares o de co-
generacio´n. Usando la metodolog´ıa expuesta en el trabajo se puede disen˜ar cualquier
tipo de motor para diferentes condiciones de operacio´n.
5.1.1 Trabajos Futuros
Con el objetivo de mejorar alcances de este trabajo, se propone que se lleven
a cabo las siguientes actividades a futuro:
Realizar pruebas experimentales con un motor integrado a un variador de ve-
locidad con una potencia mı´nima de 3 Hp, que permita obtener ciclos carac-
ter´ısticos de presio´n en funcio´n del volumen a distintas velocidades de opera-
cio´n. Permitiendo validar el modelo propuesto de manera fundamentada.
Hacer investigaciones con materiales compuestos y formas de manufactura in-
teligente que permitan sustituir los componentes del motor por materiales mas
resistentes, con mayor precisio´n y menor peso. Adema´s de abaratar los costos
de los componentes.
Optimizar mediante estudios de Computational Fluid Dynamic (CFD), los
intercambiadores de calor, espacios muertos en el motor y ca´ıdas de presio´n en
el regenerador. Esto con el objetivo de seguir profundizando la termodina´mica
del mismo en aras de aumentar su eficiencia.
Investigar y desarrollar alternadores de 6 polos para integrarlos al volante de
inercia, evitando as´ı un disen˜o de acople por sistema de transmisio´n por correa.
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